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Las instalaciones de producción de frío emplean mayoritariamente máquinas de 
compresión mecánica accionadas mediante energía eléctrica; contribuyendo por tanto a la 
emisión indirecta de gases de efecto invernadero (CO2) y a la emisión directa de gases limitados 
por el Protocolo de Montreal. Una alternativa a estas máquinas son las de refrigeración por 
absorción, las cuales son accionadas mediante energía térmica (que puede ser calor residual o de 
origen renovable, reduciendo así las emisiones). Sin embargo, las máquinas de absorción 
adolecen actualmente de un coste inicial relativamente alto, una eficiencia moderada y un gran 
tamaño. Con el objetivo de avanzar en el desarrollo de las máquinas de absorción, en esta Tesis 
se presenta un nuevo ciclo de absorción y un nuevo dispositivo asociado.  
Esta Tesis propone un ciclo híbrido en el que se tiene un pequeño aporte extra de 
energía eléctrica que permite aumentar la eficiencia y la potencia. El ciclo de partida es el ciclo 
de absorción de simple efecto (es decir, con dos niveles de presión de refrigerante) y está basado 
en la tecnología de la absorción adiabática. Una única bomba impulsa toda la disolución (la 
dirigida al generador y la recirculada al absorbedor) hasta la máxima presión del ciclo. La 
disolución es sub-enfriada antes de ser introducida como fluido motriz en un dispositivo tipo 
eyector (EAA) con triple función: absorbedor adiabático, compresor de refrigerante y válvula 
reductora de presión de la disolución. Los tres niveles de presión de refrigerante permiten tener 
un rango de funcionamiento más amplio que el ciclo de simple efecto de partida. Además, se 
logra la ventaja de contar con un menor número de componentes y de menor complejidad que 
otros ciclos híbridos equivalentes. En este trabajo la disolución utilizada es amoniaco-nitrato de 
litio (NH3/LiNO3), aunque puede ser utilizada otra.  
Se lleva a cabo un análisis teórico del ciclo propuesto mediante una simulación 
numérica donde se compara con otros ciclos de absorción; se estudian sus límites de operación y 
se establecen relaciones entre las condiciones de funcionamiento del ciclo y los parámetros 
constructivos del EAA. Posteriormente se analiza experimentalmente el ciclo y, en particular, el 
EAA. Para ello se ha diseñado y construido un prototipo de EAA para poder modificar sus 
parámetros geométricos principales así como para visualizar el flujo en su interior. Los 
resultados experimentales han demostrado un correcto y prometedor funcionamiento del EAA y 







Cooling facilities employ mainly mechanical-compression machines driven by 
electricity; thus contributing to indirect emission of greenhouse gases (CO2) and direct emission 
of gases limited by the Montreal Protocol. Alternatives to these machines are the absorption 
refrigeration ones, which are driven by means of thermal energy (it can be waste heat or from 
renewable sources, thereby reducing emissions). However, absorption machines suffer from a 
relatively high initial cost, moderate efficiency and large size. In order to progress in the 
development of absorption machines, in this Thesis a novel absorption cycle and a new 
associated device are presented. 
This Thesis proposes a hybrid cycle with an extra consumption of electricity for 
increasing efficiency and capacity. The starting cycle is the single-effect absorption cycle (ie, 
with two refrigerant pressure levels) and it’s based on the adiabatic absorption technology. A 
single pump drives all the solution (the directed to the generator and the recirculated to the 
absorber) to the maximum pressure of the cycle. The solution is sub-cooled before being 
introduced as motive flow into an ejector-type device (EAA) with triple purpose: adiabatic 
absorber, pressure booster for refrigerant vapor and solution expansion valve. The three 
refrigerant pressure levels allow a broader operating range than the single-effect cycle. 
Furthermore, it is achieved the advantage of having a lower number of components and of lesser 
complexity than equivalent hybrid cycles. In this work, the solution used is ammonia-lithium 
nitrate (NH3/LiNO3), although it can be used another one. 
A theoretical model compares the proposed cycle with other absorption cycles, showing 
its operating limits and the relations between operating conditions of the cycle and construction 
parameters of the EAA. Later, the cycle and, particularly, the EAA are experimentally analyzed. 
For this purpose a prototype of EAA has been designed and manufactured allowing to modify its 
main geometric parameters and to visualize the inside flow. The experimental results have 
shown the proper and promising operation of the EAA and have allowed identifying the 
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Capítulo 1: Introducción 
 
 
1.1 Interés por el tema 
La energía se ha convertido en una necesidad básica para la humanidad; casi tanto como 
el agua potable o el alimento. De hecho, en las últimas décadas, y con perspectivas de seguir la 
misma tendencia, la demanda de energía ha ido aumentando debido al aumento de la población, 
al desarrollo económico-industrial y al incremento del consumo energético per cápita. Esta 
situación origina diversos problemas no sólo de abastecimiento energético para muchos países, 
sino también problemas medioambientales como la contaminación local, la destrucción de la 
capa de ozono o la emisión de gases de efecto invernadero. Además, simultáneamente a esta 
demanda energética, se está produciendo una fuerte demanda de confort, multiplicándose el uso 
de equipos de refrigeración y climatización, tanto a nivel de edificios residenciales como de 
edificios comerciales e industriales. La tendencia actual es que dichos equipos, gracias a las 
buenas redes eléctricas, sean de compresión mecánica de vapor accionados mediante energía 
eléctrica.  
La instalación masiva de estos equipos de refrigeración y climatización tiene una serie 
de inconvenientes. En primer lugar, la energía eléctrica consumida por estos equipos a nivel 
mundial se ha estimado que representa entre un 10% y un 20% de toda la energía eléctrica 
producida, Lucas (1998) (un 11,1% en el caso de España, IDAE (2006)). A la vista de estas 
cifras se puede decir que estos equipos contribuyen de manera significativa a la emisión 
indirecta de gases de efecto invernadero (CO2), al ser la energía eléctrica producida en un 
porcentaje considerable a partir de combustibles fósiles (un 49,6% en el caso de España en el 
2011, IDAE (2011)). En segundo lugar, su demanda eléctrica se centra fundamentalmente en 
una estrecha franja horaria de los días más calurosos del verano, provocando el colapso de las 
redes eléctricas y cortes en el suministro. Por último, un gran inconveniente de este tipo de 
equipos es el impacto medioambiental que tienen los refrigerantes sintéticos que han sido 
utilizados durante las últimas décadas y, en menor medida, los refrigerantes que se utilizan 
actualmente, al ser medioambientalmente menos dañinos. En este aspecto, las fugas de los 
primeros refrigerantes utilizados, los cloro-fluorocarbonos (CFC), han provocado el deterioro de 
la capa de ozono y han contribuido significativamente al efecto invernadero. Actualmente estos 
refrigerantes CFC, y los hidro-cloro-fluorocarbonos (HCFC) que los reemplazaron, están 
prohibidos por varias acciones regulatorias (Regulation EC No. 2037/2000) y en sustitución se 




utilizan los hidro-fluorocarbonos (HFC), pero aún poseen un cierto efecto invernadero directo. 
Por esta razón se sigue investigando en nuevos refrigerantes artificiales con menor impacto 
medioambiental (como las olefinas hidro-fluoradas, HFO) a la vez que se está apostando 
fuertemente por refrigerantes naturales (como por ejemplo agua, amoniaco o CO2 en ciclos 
transcríticos). La principal ventaja de los refrigerantes naturales es que, o no tienen, o su efecto 
sobre el medioambiente es el natural y además su proceso de producción es menos costoso, 
Riffat et al. (1997). 
De los párrafos anteriores se desprende la necesidad de promover el uso de tecnologías 
de refrigeración alternativas a los sistemas convencionales de compresión mecánica de vapor. 
Dentro de estas tecnologías alternativas, Best (2007), se encuentran los sistemas de refrigeración 
por absorción; que han demostrado, sobre todo los equipos de grandes potencias, ser técnica y 
económicamente viables. En el Anexo I se describe el funcionamiento del ciclo de absorción de 
simple efecto, que es el ciclo de absorción más sencillo. En Herold et al. (1996) se puede 
obtener información más detallada de este mismo ciclo básico y otros muchos más. En la Figura 
1.1 se representan, con la finalidad de comparar el principio de funcionamiento, el ciclo de 
compresión mecánica y el de absorción de simple efecto. 
 
Figura 1.1: Esquema de un ciclo de compresión mecánica (a) y de absorción de simple efecto (b). 
 
Ambos ciclos se basan en la evaporación a baja presión del refrigerante y su posterior 
condensación a alta presión. La diferencia fundamental entre uno y otro es el modo de elevar la 
presión del refrigerante y, consecuentemente, el tipo de fuente de energía que emplean. En 
cuanto al ciclo de compresión mecánica, Figura 1.1a, la presión del vapor de refrigerante se 
eleva mediante un compresor de vapor que utiliza energía mecánica (WC); obtenida a partir de 
electricidad en la mayoría de los casos. En cambio, en el ciclo de absorción, Figura 1.1b, esta 
elevación de la presión se consigue mediante un “compresor termoquímico”, que utiliza calor 






























El origen de la energía térmica utilizada en las máquinas de absorción puede ser muy 
variado como, por ejemplo, el calor producido al quemar combustibles fósiles; el calor residual 
de motores o procesos industriales; o calor de origen renovable como el geotérmico, solar o 
proveniente de la combustión de biomasa o biogás. En particular, la utilización de la energía 
solar térmica como fuente de calor motriz para las máquinas de absorción se está convirtiendo 
en una opción muy prometedora (Kim et al. (2008), Hassan et al. (2012)). Se conoce como “frío 
solar” y es objeto de investigación en todo el mundo para aumentar su rendimiento y viabilidad 
económica. Este gran interés en el frío solar se debe a que, aparte del hecho de que se utiliza una 
energía limpia y gratuita como es la energía solar, se da la circunstancia de que los picos de 
demanda de frío coinciden sensiblemente con los momentos del día con mayor radiación solar, 
en la estación más calurosa. Situación que puede ser aprovechada por las máquinas de absorción 
para cubrir la demanda de frío. 
De lo anterior se deducen dos ventajas de las máquinas de absorción frente a las de 
compresión mecánica. La primera de ellas es que las máquinas de absorción pueden ayudar a la 
reducción de emisiones de CO2 al poder ser accionadas mediante calores residuales o de origen 
renovable y al no necesitar prácticamente energía eléctrica (teniendo en cuenta que es producida 
en gran medida a partir de combustibles fósiles). La segunda ventaja es que estas máquinas 
permitirían reducir los picos de consumo eléctrico, aliviando el grado de saturación de las redes 
eléctricas así como de las centrales generadoras. Además, otra ventaja importante de las 
máquinas de absorción es que pueden utilizar como refrigerante fluidos naturales, es decir, sin 
efecto negativo sobre el medioambiente. Como se explicará en la Sección 2.2, los refrigerantes 
más utilizados en estas máquinas son el agua y el amoniaco. 
Sin embargo, a pesar de las ventajas mencionadas, son los equipos de compresión 
mecánica los que dominan prácticamente todos los sectores de la refrigeración y del aire 
acondicionado. Esta situación se debe principalmente a que las máquinas de absorción tienen un 
coste inicial relativamente alto, por su menor eficiencia y su gran tamaño, Ziegler (1999). Por lo 
tanto, con el objetivo de promover el uso de las máquinas de absorción, resulta esencial más 
investigación para mejorar su rendimiento y reducir tanto su tamaño como su coste. A modo de 
resumen, se puede decir que la mayor parte de los esfuerzos en investigación y desarrollo que se 
están llevando a cabo para alcanzar dicho objetivo se dividen en tres campos principales: 
búsqueda de nuevos fluidos de trabajo; diseño de componentes más eficientes y compactos; y 
ampliación del rango de condiciones de funcionamiento. 
En relación al estudio de nuevos fluidos de trabajo, el objetivo general es buscar 
combinaciones de refrigerantes y absorbentes que no presenten los problemas que aparecen con 
los fluidos de trabajo más comúnmente utilizados (agua-bromuro de litio y amoniaco-agua). Es 




decir, se busca por ejemplo evitar la necesidad de rectificación, los problemas de toxicidad, el 
riesgo de cristalización, etc. Esto se verá con más detalle en la revisión bibliográfica sobre 
fluidos de trabajo en la Sección 2.2. 
Dentro de las líneas de investigación para mejorar la eficiencia de los componentes y 
hacerlos más compactos, se encuentra el uso de intercambiadores de calor de placas en varios de 
los componentes de la máquina de absorción: en el recuperador de calor, en el generador e 
incluso en el absorbedor. Este tipo de intercambiador de calor es mucho más compacto y 
eficiente que los de tubos y carcasa utilizados normalmente en las máquinas de absorción, 
Venegas (2001), además de contener menos fluido, lo que reduce el coste. Otra tecnología que 
se está investigando dentro de esta línea es la de los absorbedores adiabáticos, que se explica 
con más detalle en el Anexo I, pero como síntesis se puede decir que consiste en separar los dos 
procesos que tienen lugar dentro de un absorbedor convencional. Separando ambos procesos se 
pueden mejorar de manera independiente y conseguir equipos más eficientes, compactos y 
económicos. 
En cuanto a la ampliación del rango de condiciones de funcionamiento se incluyen los 
desarrollos de máquinas de absorción que introducen algún dispositivo en el ciclo (se considera 
aquí sólo el ciclo de simple efecto) para que la máquina pase de tener dos niveles de presión de 
refrigerante a tener tres niveles. Con esta modificación se puede, entre otras cosas, reducir la 
temperatura de la fuente de energía térmica. Esto permitiría, por ejemplo, el uso de calores 
residuales que de otro modo no se podrían utilizar o, en el caso de frío solar, permitiría utilizar 
colectores solares menos costosos y además prolongaría la vida útil de la instalación al trabajar 
con temperaturas más bajas, Lecuona et al. (2009).  
Para conseguir estos tres niveles de presión, como se verá en el Apartado 2.5.1, se 
puede combinar un compresor mecánico con una máquina de absorción (Ventas (2010), Zheng 
y Meng (2012)), dando lugar a un ciclo híbrido ya que se mezclan dos tecnologías distintas y 
además emplean dos fuentes de energía: térmica para la máquina de absorción y mecánica para 
el compresor. Otra forma de conseguir un tercer nivel de presión de refrigerante es intercalando 
un dispositivo tipo eyector en lugares específicos de la máquina (Chen (1988), Levy et al. 
(2004), Vereda et al. (2012)), de forma que, en principio, no sería necesario un aporte de 
energía extra a la máquina de absorción ni una máquina tan sofisticada como un compresor.  
El interés en el uso de eyectores en las máquinas de absorción se debe a que se trata de 
un dispositivo que, además de su función como compresor, permite alcanzar un excelente 
mezclado entre la disolución y el refrigerante, lo que facilita la transferencia de masa. Los 
eyectores presentan además una serie de ventajas frente a los compresores mecánicos que 
pueden ser provechosas a la hora de utilizarlos en máquinas de absorción: carecen de partes 




móviles; tienen un diseño fácil y son de barata construcción; son completamente estancos; no 
producen vibraciones durante su funcionamiento; y son resistentes al desgaste sin necesidad de 
utilizar aceite de lubricación. En la Sección 2.4 de la revisión bibliográfica se explica el 
funcionamiento y las distintas aplicaciones de los eyectores y en el Apartado 2.5.2 se detallan 
los ciclos de absorción que incluyen un eyector encontrados en la literatura. 
 
 
1.2 Motivación y objetivos 
1.2.1 Motivación 
La motivación de esta Tesis ha sido el desarrollo, tanto teórico como experimental, 
de un nuevo ciclo híbrido de absorción de simple efecto y con tres niveles de presión en el 
refrigerante, ver Figura 1.2a. El análisis se llevará a cabo con la configuración del ciclo como 
sistema de refrigeración, pero igualmente sería válido para calentamiento.  
Se trata de un ciclo basado en la tecnología de los absorbedores adiabáticos y que opera 
con el fluido de trabajo amoniaco-nitrato de litio (NH3/LiNO3), aunque puede ser utilizado 
cualquier otro. Incorpora un dispositivo tipo eyector con triple función: servir como absorbedor 
adiabático; como compresor de refrigerante; y como válvula reductora de presión de la 
disolución. De esta manera, con esta tesis se pretende avanzar en el desarrollo de las máquinas 
de absorción adentrándose simultáneamente en los tres campos de investigación que se han 
mencionado anteriormente en la Sección 1.1: estudio de nuevos fluidos de trabajo, diseño de 
componentes más compactos y ampliación del rango de operatividad de las máquinas de 
absorción. 
En cuanto al estudio de nuevos fluidos de trabajo, varias son las razones por las que se 
ha escogido la disolución NH3/LiNO3 en lugar de las otras dos más conocidas y utilizadas: agua-
bromuro de litio (H2O/LiBr) y amoniaco-agua (NH3/H2O). Comparando con H2O/LiBr, la 
disolución elegida puede utilizarse tanto en aplicaciones de refrigeración como de climatización 
y, al no trabajar en condiciones de vacío parcial, la densidad del vapor de refrigerante es mayor, 
con lo que el volumen total de la máquina de absorción es más reducido y el eyector puede 
trabajar más eficientemente. Comparando con NH3/H2O, la disolución NH3/LiNO3 ofrece 
rendimientos del ciclo superiores al no necesitar rectificador y, además, permite operar a 
menores temperaturas de generación, Sun (1998). En el Apartado 2.2.1 se puede encontrar más 
información sobre esta disolución. 




Por otro lado, se puede decir que el diseño de componentes más compactos es el 
origen a partir del cual ha ido evolucionando el ciclo propuesto. Se ha utilizado la tecnología de 
los absorbedores adiabáticos que, como se ha comentado anteriormente, permite reducir el 
volumen y el coste del absorbedor y, consecuentemente, de la máquina de absorción. El 
inconveniente de esta tecnología es que para aumentar la tasa de refrigerante absorbido es 
necesario recircular y subenfriar parte de la disolución que sale del absorbedor (ver Anexo I). 
Esta recirculación se realiza con una segunda bomba que, aunque sea una bomba de baja 
presión, puede suponer un aumento sensible en la complejidad y el coste en máquinas de 
absorción pequeñas. Además, otro inconveniente del uso de dos bombas, la de impulsión y la de 
recirculación, en máquinas pequeñas de absorción (potencias de enfriamiento menores a 10 
kW), es que ambas bombas son de baja potencia, lo que implica el uso de motores eléctricos de 
baja potencia también y estos motores eléctricos son normalmente de bajo rendimiento. 
Por esta razón, y aquí nos introducimos en el campo de la ampliación del rango de 
funcionamiento de la máquina de absorción, se plantea la posibilidad de utilizar una única 
bomba, que bombee hasta la presión de generación tanto la disolución dirigida al generador 
como la recirculada al absorbedor. Esto implica un aumento extra en el consumo de potencia en 
el bombeo. Pero si esta disolución a alta presión se emplea como fluido motriz en un eyector, se 
puede recuperar parte de esta energía para comprimir el vapor de refrigerante; haciendo que esta 
configuración adquiera interés al convertir de manera sencilla el ciclo básico en un ciclo híbrido 
con tres niveles de presión en el refrigerante. Por otro lado, además de su potencial como 
compresor, los eyectores tienen la ventaja de que generan una gran área de transferencia 
efectiva entre el líquido y el gas, aumentando por lo tanto la capacidad de transferencia de masa. 
Si además la disolución que sirve como fluido motriz del eyector se subenfría, tal y como se 
realiza en los absorbedores adiabáticos, la capacidad de absorción en el eyector se incrementa 
considerablemente, compensando las limitaciones de los absorbedores adiabáticos.  
En resumen, se puede decir que los eyectores son dispositivos idóneos para trabajar 
como absorbedores ya que en ellos se genera un aumento de presión y una gran turbulencia, lo 
que ayuda a la absorción. Adicionalmente, el eyector propuesto dispone de geometría 
parcialmente variable, es decir, el área de paso de la boquilla del fluido motriz es regulable 
mientras que el resto de las dimensiones del eyector permanecen constantes, por ser su variación 
compleja y eventualmente poco efectiva, ver Figura 1.2b. De esta forma, se ajusta el área de 
paso entre el generador y el absorbedor, de forma que el eyector actúa como la válvula 
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Para afrontar los objetivos principales anteriores se pretende alcanzar los siguientes 
objetivos secundarios: 
 Revisión de bibliografía sobre eyectores, sobre el fluido de trabajo NH3/LiNO3, sobre 
absorbedores adiabáticos y sobre ciclos híbridos de absorción (tanto con eyector como 
con compresor mecánico).  
 Construcción de un prototipo de eyector-absorbedor adiabático siguiendo las pautas 
encontradas en la literatura sobre eyectores. Una vez construido, se calibrarán los 
instrumentos de medida y se ensayará en una primera etapa con agua y aire para 
comprobar que funciona correctamente. 
 Estudio experimental hidrodinámico y de transferencia de masa en el eyector-
absorbedor adiabático por medio de la medida de caudales, presiones y temperaturas en 
las entradas y salida del dispositivo bajo distintas condiciones de operación, con el fin 
de evaluar los efectos producidos por la variación de los parámetros funcionales y de 
diseño. 
 Determinación experimental de figuras de mérito, tales como el rendimiento de 
absorción o factor de aproximación al equilibrio en el eyector-absorbedor adiabático. 
 Con los datos obtenidos, se evaluará la relación entre la cantidad de refrigerante 
absorbido y la energía necesaria para conseguirlo. La utilidad de este parámetro radica 
en la posibilidad de contrastar el funcionamiento del eyector, en distintas condiciones, 
desde el punto de vista de la energía consumida. 
 Investigar la influencia de la geometría del eyector en la transferencia de masa y en la 











1.3 Estructura de la Tesis 
Esta Tesis se ha estructurado de la siguiente manera:  
 Capítulo 1: en este capítulo se presenta el contexto en el que se enmarca esta Tesis, se 
muestran los motivos que han impulsado a su realización, los objetivos establecidos y 
finalmente la estructura del documento. 
 Capítulo 2: se presenta la revisión bibliográfica relacionada con el fluido de trabajo 
NH3/LiNO3, los absorbedores adiabáticos, los eyectores y los ciclos de absorción 
híbridos con compresor mecánico y con eyector. 
 Capítulo 3: se explica en detalle el funcionamiento del ciclo propuesto así como el 
modelo numérico utilizado para la simulación del ciclo. Se analizan los resultados 
obtenidos mediante gráficas señalando los límites de operación del ciclo que deben ser 
obtenidos experimentalmente. 
 Capítulo 4: se describe la instalación experimental empleada en esta Tesis, detallando 
los distintos componentes, instrumentos de medida, etc. así como los resultados de la 
calibración. 
 Capítulo 5: se describe, en primer lugar, el procedimiento experimental seguido y 
posteriormente se presentan los resultados experimentales obtenidos. Estos resultados se 
dividen en los referentes a la hidrodinámica (pérdida de carga, relación de compresión, 
etc.) y en los relacionados con la absorción (factor de aproximación al equilibrio, 
coeficiente de transferencia de masa, etc.). También se determina experimentalmente el 
límite de operación del ciclo propuesto. 
 Capítulo 6: se indican las principales conclusiones de la Tesis y se sugieren posibles 
trabajos futuros para continuar investigando el ciclo propuesto y el eyector-absorbedor 
adiabático. 
 Bibliografía: se recogen los trabajos y documentos utilizados durante la realización de 
la Tesis. 
 Anexo I: se explica el funcionamiento del ciclo de absorción de simple efecto, tanto con 
absorción diabática como con absorción adiabática. 
 Anexo II: se muestra el desarrollo matemático de la transferencia de masa en estado 
transitorio en un cilindro de disolución.  
 Anexo III: se recogen las correlaciones para el cálculo de las propiedades de la 
disolución NH3/LiNO3. 










Capítulo 2: Revisión bibliográfica 
 
 
2.1 Introducción al capítulo 
En el presente capítulo se muestra el resultado de la búsqueda de información sobre los 
distintos puntos que se tratan en esta Tesis. En primer lugar (Sección 2.2) se indican las 
características que deben tener los fluidos de trabajo de las máquinas de absorción así como una 
revisión bibliográfica de los trabajos que utilizan amoniaco como refrigerante y en particular la 
disolución amoniaco-nitrato de litio. Seguidamente, en la Sección 2.3, se revisan los trabajos 
que se han realizado sobre la tecnología de los absorbedores adiabáticos. En la Sección 2.4 se 
describe el funcionamiento de los eyectores y se muestra una selección de los trabajos más 
representativos que emplean eyectores como compresores, como reactores químicos 
(absorbedores) y como componentes en ciclos de refrigeración. En la Sección 2.5 se lleva a 
cabo una revisión de los tipos existentes de ciclos de absorción híbridos: los que emplean un 
compresor mecánico y los que emplean un eyector. Finalmente, en la Sección 2.6 se recogen las 
conclusiones de este capítulo. 
 
 
2.2 Fluidos de trabajo 
El fluido de trabajo en las máquinas de absorción convencionales es una disolución 
formada por un  refrigerante y un absorbente que puede ser, a su vez, una sustancia pura o una 
mezcla; pero siempre con gran afinidad con el refrigerante. Las propiedades del fluido de 
trabajo, así como el tipo de ciclo, determinan de manera significativa el funcionamiento y la 
eficiencia de las máquinas de absorción. No obstante, como se puede suponer, el fluido de 
trabajo ideal no existe y todas las posibles alternativas tienen una serie de ventajas e 
inconvenientes. En los siguientes puntos se indican las características que deberían tener los 
fluidos de trabajo, según Srikhirin et al. (2001) y Sun et al. (2012).  
 En cuanto al refrigerante, debería tener un calor latente lo más alto posible y su 
concentración en la disolución debería ser alta (gran afinidad entre el absorbente y el 
refrigerante). De esta forma habría menos absorbente para un mismo efecto frigorífico, 




lo que permite reducir la cantidad de fluido de trabajo y por tanto el tamaño del 
conjunto.  
 Además, preferiblemente, el refrigerante debería tener una temperatura de congelación 
baja para ampliar el rango de funcionamiento de la máquina de absorción. 
 Otra característica deseable del refrigerante es que tenga una presión de vapor 
moderada; ya que, si es elevada, los equipos tendrían que ser robustos y pesados, a la 
vez que el consumo de energía para el bombeo de disolución sería considerable. En el 
otro extremo, si la presión de vapor es muy baja, los equipos serían muy voluminosos 
por el elevado volumen específico del vapor y serían necesarias técnicas especiales para 
evitar pérdidas de carga excesivas a través de los componentes. 
 En cuanto al absorbente, debería tener una temperatura de ebullición bastante mayor 
que la del refrigerante; de forma que sean fácilmente separables y no sea necesario un 
rectificador, lo que penalizaría la eficiencia de la máquina de absorción, su volumen y 
su coste.  
 La mezcla del absorbente con el refrigerante debe ser químicamente estable y no debe 
formar una fase sólida en los rangos de temperatura y presión en los que se espera que 
funcione la máquina. 
 Otras características deseables, tanto para el refrigerante como para el absorbente y la 
mezcla resultante, son que las propiedades de transporte, que influyen en la 
transferencia de calor y masa (viscosidad, conductividad térmica, difusividad másica, 
etc.) sean favorables. Además no deberían ser tóxicos, ni explosivos, ni corrosivos e 
igualmente deberían ser inocuos para el medio ambiente y baratos de fabricar. 
 
En el trabajo realizado por Macriss et al. (1988) se recopiló información de más de 500 
publicaciones y se identificaron una gran cantidad de fluidos de trabajo adecuados para ser 
utilizados en máquinas de absorción. En total se identificaron 38 refrigerantes y 187 absorbentes 
(tanto sustancias puras como mezclas) y se clasificaron en inorgánicos y orgánicos. 
Los refrigerantes inorgánicos son sólo tres: agua, amoniaco y dióxido de azufre. El resto 
de refrigerantes identificados son orgánicos y se dividen en: aminas, alcoholes, refrigerantes 
halogenados e hidrocarburos. 
En cuanto a los absorbentes, registraron un total de 48 sustancias puras inorgánicas 
entre las que se pueden citar: agua, ácidos (p. e. ácido sulfúrico), sales (p. e. bromuro de litio o 




nitrato de litio) e hidróxidos (p. e. hidróxido de sodio). Como absorbentes puros orgánicos 
identificaron 83 sustancias distintas, divididas principalmente en: alcoholes, éteres, amidas y 
ésteres. Los absorbentes que son una mezcla están formados por dos o más de las sustancias 
puras anteriores, tanto inorgánicas como orgánicas. 
En la última década se está evaluando la capacidad de los líquidos iónicos para ser 
utilizados como absorbentes en las máquinas de absorción. Son sustancias sintéticas que se han 
utilizado en la industria química con muy buenos resultados en aplicaciones como procesos de 
separación, procesos catalíticos, absorción de CO2, etc. Consisten en sales formadas por 
cationes orgánicos y aniones inorgánicos que, a presión y temperatura ambiente, se mantienen 
en estado líquido y cuya composición se puede hacer “a medida” para cada aplicación. Entre sus 
propiedades se pueden citar que no son inflamables, no son tóxicos, tienen una presión de vapor 
despreciable, etc. Por lo tanto ofrecen unas características idóneas como absorbentes en 
máquinas de absorción, Seiler et al. (2013). Sin embargo, su coste es elevado y su impacto 
ambiental está aún por determinar fielmente. 
A pesar de la gran variedad de fluidos de trabajo, hay dos que son los más utilizados: 
agua-bromuro de litio (H2O/LiBr) y amoniaco-agua (NH3/H2O), siendo para cada fluido de 
trabajo el primero el refrigerante y el segundo el absorbente. 
El uso de agua como refrigerante presenta las siguientes ventajas: permite alcanzar 
elevadas potencias frigoríficas utilizando muy poco refrigerante gracias a su elevado calor 
latente; tiene una gran estabilidad química; es un refrigerante totalmente seguro e inocuo para el 
medio ambiente y su coste es muy bajo. Sin embargo, como principales inconvenientes se tiene 
que la temperatura de evaporación tiene que ser superior a 0 ºC y que la presión de trabajo es 
muy baja. El primero de ellos implica que este refrigerante sólo puede ser utilizado en 
aplicaciones de climatización; mientras que el segundo inconveniente conlleva elevados 
caudales volumétricos (equipos voluminosos) y dificultad en el uso de componentes avanzados 
de transferencia de calor y de masa por limitaciones en la pérdida de carga. El absorbente del 
agua más utilizado es el bromuro de litio (LiBr). Se trata de una sal inorgánica con una 
volatilidad nula a las temperaturas de trabajo de las máquinas de absorción, con lo que se 
elimina la necesidad de un rectificador. 
En el siguiente apartado se indican las principales características del amoniaco como 
refrigerante y del fluido de trabajo amoniaco-agua. Se presenta también una revisión 
bibliográfica de los fluidos de trabajo basados en el amoniaco como refrigerante, que presentan 
una alternativa al más utilizado amoniaco-agua. 
 




2.2.1 Amoniaco como refrigerante 
El amoniaco es uno de los mejores refrigerantes por sus excelentes propiedades tanto 
termodinámicas como termofísicas, Larminat (2000). Tiene un calor latente muy alto, sólo 
superado por el agua, y puede ser utilizado en aplicaciones en las que se requieran bajas 
temperaturas de evaporación ya que su punto de congelación está a -77 ºC. Esto permite que el 
amoniaco sea un refrigerante adecuado tanto para aplicaciones de refrigeración como de 
climatización. Además, es un refrigerante que no es nocivo para el medio ambiente, una vez que 
se diluye en él lo suficiente, y su fabricación no es costosa. La presión de trabajo es 
relativamente alta, por lo que las máquinas de absorción que utilizan este refrigerante son más 
compactas que las que utilizan agua como refrigerante.  
Los principales inconvenientes del amoniaco son su moderada toxicidad e 
inflamabilidad, lo que obliga a prestar especial cuidado en el diseño de los equipos para evitar 
fugas. Además, para minimizar la masa de amoniaco contenida, y por consiguiente los 
problemas en caso de accidentes, la tendencia actual es la de reducir el tamaño de los equipos de 
intercambio de calor (p. e. utilizando intercambiadores de placas). Otro inconveniente del 
amoniaco es su incompatibilidad con el cobre, el estaño y el cinc, por lo que los 
intercambiadores de calor tienen que ser de materiales resistentes como el acero, que tiene 
menor conductividad térmica que el cobre. En Wu et al. (2014) se puede ver una revisión 
bibliográfica muy reciente de los fluidos de trabajo basados en el amoniaco como refrigerante.  
La mayoría de las máquinas de absorción que emplean amoniaco como refrigerante 
utilizan agua como absorbente (NH3/H2O). Las ventajas de este fluido de trabajo son que no hay 
problemas de cristalización y que ambos componentes son muy estables en un rango muy 
amplio de temperaturas y presiones. Además, su viscosidad es baja y su conductividad térmica 
alta. El inconveniente de esta disolución es que el absorbente (agua) es altamente volátil, con lo 
que el ciclo requiere un rectificador para separar el agua que se desorbe junto con el amoniaco 
en el generador. En caso de no utilizar dicho rectificador el agua se iría acumulando en el 
evaporador, reduciendo la capacidad frigorífica y cambiando la concentración de diseño, lo que 
haría que el funcionamiento de la máquina llegue a ser incorrecto. Como consecuencia de la 
necesidad de rectificación, el COP del ciclo se ve perjudicado. Además, la temperatura de 
funcionamiento es mayor que en las máquinas que emplean H2O/LiBr. 
Como alternativas a la disolución NH3/H2O se han estudiado multitud de combinaciones 
como por ejemplo Steiu et al. (2009) que, para mejorar la separación del amoniaco y reducir las 
pérdidas por rectificación, estudiaron la adición de hidróxido de sodio al agua 




NH3/(H2O+NaOH). Obtuvieron mediante simulación una reducción de la temperatura de 
generación y una mejoría del COP del 20% comparado con NH3/H2O.  
Otras alternativas, con el objetivo de eliminar por completo la necesidad de 
rectificación, son los absorbentes formados por sales inorgánicas como el nitrato de litio 
(LiNO3) o el tiocianato de sodio (NaSCN). Las correlaciones más utilizadas para calcular las 
propiedades termofísicas y termodinámicas de las disoluciones de amoniaco con dichas sales, 
NH3/LiNO3 y NH3/NaSCN, son las propuestas por Infante Ferreira (1984). Poco tiempo después 
Aggarwal y Agarwal (1986) y, recientemente, Libotean et al. (2007 y 2008) y Libotean (2008) 
presentaron unas correlaciones alternativas para las propiedades de la disolución NH3/LiNO3. 
Cuenca et al. (2014) presentaron una nueva correlación para la conductividad térmica de la 
disolución NH3/LiNO3. Recientemente, Garousi Farshi et al. (2014a) presentaron unas 
correlaciones para calcular la entalpía y la entropía de las disoluciones NH3/LiNO3 y 
NH3/NaSCN. Estas últimas correlaciones fueron desarrolladas a partir de las propiedades 
obtenidas experimentalmente por Libotean et al. (2007 y 2008) y Chaudhari et al. (2011), para 
el NH3/LiNO3 y el NH3/NaSCN respectivamente. 
Existen muchos estudios teóricos que utilizan las disoluciones NH3/LiNO3 o 
NH3/NaSCN en máquinas de absorción con distintas configuraciones. Por ejemplo, Best et al. 
(1991a, b y c) obtuvieron los parámetros de diseño, desde el punto de vista termodinámico, de 
una bomba de calor operando con NH3/LiNO3 para enfriamiento, para calentamiento y para 
enfriamiento y calentamiento simultáneo, respectivamente. Rogdakis y Antonopoulos (1995) 
estudiaron un ciclo de simple efecto con NH3/NaSCN y presentaron una serie de gráficas que 
permiten obtener con rapidez y con cierta aproximación los principales parámetros del ciclo. 
Otros estudios teóricos que comparan estas dos disoluciones son, por ejemplo, el de Infante 
Ferreira (1995) o el de Antonopoulos y Rogdakis (1996), que estudiaron una máquina accionada 
con energía solar. Los principales resultados de este último trabajo indican que, aunque la 
disolución NH3/NaSCN ofrece mayor COP en aplicaciones de enfriamiento en las condiciones 
de trabajo examinadas, es la disolución NH3/LiNO3 la que permite alcanzar mayores potencias 
frigoríficas por unidad de masa de disolución. Más tarde, Sun (1998) analizó un ciclo de simple 
efecto comparando los fluidos de trabajo NH3/LiNO3, NH3/NaSCN y NH3/H2O. Demostró que 
los dos primeros tienen mejor COP que el NH3/H2O al no necesitar rectificación y, entre las dos 
disoluciones salinas, obtuvo que con el NH3/NaSCN se alcanzan mayores COP pero tiene el 
inconveniente de que la disolución puede cristalizar cuando la temperatura de evaporación es 
inferior a -10 ºC.  
 




Existen varios estudios sobre ciclos de múltiple etapa con disoluciones basadas en el 
amoniaco como refrigerante. Por ejemplo, en Venegas (2001) y Venegas et al. (2002), los 
autores analizaron mediante simulación ciclos de absorción de doble y triple etapa con las 
disoluciones NH3/LiNO3, NH3/NaSCN y NH3/H2O. Concluyeron que, en estos ciclos, la 
disolución NH3/LiNO3 es la que mejor COP ofrecía tanto en aplicaciones de enfriamiento como 
de calentamiento. Otros trabajos de simulación de ciclos de doble y triple etapa y de efecto 
mitad con NH3/LiNO3 son los de Wang et al. (2000) y Domínguez-Inzunza et al. (2014). Arzoz 
et al. (2002) presentaron un estudio de una máquina multi-etapa con la disolución NH3/LiNO3 
activada con energía solar a baja temperatura obtenida mediante paneles solares planos.  
En Venegas et al. (2003, 2004 y 2005) los autores presentaron los resultados obtenidos 
mediante simulación de la transferencia de calor y masa en gotas con la disolución NH3/LiNO3 
en absorbedores del tipo spray. Recientemente, Vasilescu e Infante Ferreira (2014) simularon un 
ciclo de doble efecto para temperaturas de evaporación por debajo de 0 ºC, con la disolución 
NH3/LiNO3 y accionado con energía solar térmica. Determinaron la distribución óptima de la 
disolución rica en refrigerante. Rivera y Rivera (2003) simularon una máquina intermitente 
operando con NH3/LiNO3 para la producción de hielo utilizando el calor obtenido con un 
colector solar cilindro-parabólico. La eficiencia global calculada era entre un 0,15 y 0,4 
dependiendo de las temperaturas de generación y condensación. En Rivera et al. (2011) 
presentaron los resultados experimentales de esta máquina, en la que se alcanzó una eficiencia 
global de 0,08; indicativo de una tecnología todavía inmadura.  
Existen también varios trabajos de simulación en los que se combina un ciclo de 
absorción de simple efecto operando con NH3/LiNO3 con compresor mecánico (Ventas et al. 
(2010)) o con eyector (Wang et al. (1998), Vereda et al. (2012, 2014), Garousi Farshi et al. 
(2014b)). Los resultados de estas simulaciones se comentan en la Sección 2.5. 
Entre los trabajos experimentales utilizando la disolución NH3/LiNO3 se pueden citar 
los llevados a cabo por Infante Ferreira (1985), donde analizó la transferencia de masa y calor 
en absorbedores de burbujas. Ayala et al. (1994) experimentaron con una máquina de absorción 
para el aprovechamiento de energía geotérmica de baja temperatura. En Heard et al. (1996) se 
obtuvo un resultado de relevancia al comparar experimentalmente las disoluciones NH3/H2O y 
                                                          
 En los ciclos de múltiple etapa se busca aumentar la eficiencia del ciclo cuando se dispone de 
temperaturas de generación bajas. La configuración de estos ciclos es tal que el fluido externo que sirve 
como fuente de calor motriz, circula sucesivamente por los distintos generadores de vapor (su número 
dependerá del número de etapas), cediendo calor a temperaturas cada vez más bajas.  
En cambio, en los ciclos de múltiple efecto lo que se persigue es aumentar la eficiencia del ciclo cuando 
se dispone de una fuente térmica de alta temperatura. En este tipo de ciclo, el fluido externo motriz 
circula únicamente por el generador de mayor presión y temperatura. El resto de generadores son 
accionados con el calor de condensación del refrigerante desorbido en el generador anterior. 




NH3/LiNO3. Estos autores comprobaron que los resultados para este último fluido de trabajo no 
son los esperados debido principalmente a su mayor viscosidad. Rivera y Best (1999) y Rivera 
et al. (2000) obtuvieron los coeficientes de transferencia de calor de la disolución NH3/LiNO3 
en un generador de vapor con una configuración de tubo vertical con flujo bifásico ascendente. 
Los coeficientes obtenidos son menores que cuando la disolución es NH3/H2O. Heard et al. 
(2003) estudiaron la resistencia a la corrosión del acero inoxidable y del acero al carbono al 
trabajar con la disolución NH3/LiNO3 dentro del rango de temperaturas entre 50 ºC y 150 ºC, 
concluyendo que esos materiales eran resistentes. Oronel et al. (2008 y 2013) estudiaron la 
absorción en un intercambiador de placas con la disolución con NH3/LiNO3.  
En los trabajos de Zacarías (2009), Zacarías et al. (2010) y Venegas et al. (2012) se 
analizó experimentalmente el compresor termoquímico de una máquina de absorción con 
NH3/LiNO3 con absorción adiabática. Presentaron los coeficientes de transferencia de calor, la 
pérdida de carga y los datos de ebullición, tanto subenfriada como en saturación, en el 
generador, el cual era un intercambiador de placas. Ventas (2010) y Ventas et al. (2012a y b) 
realizaron ensayos con este mismo compresor termoquímico y estudiaron el efecto de insertar 
un compresor mecánico entre el evaporador y el absorbedor. En Zacarías et al. (2011 y 2013) se 
presentaron los resultados experimentales de la absorción adiabática, tanto en láminas como en 
spray, respectivamente. Recientemente se han realizado ensayos de máquinas de absorción con 
NH3/LiNO3 enfriadas directamente por aire como los de Zamora et al. (2011 y 2014) o el de  
Llamas-Guillén et al. (2014). Para aumentar el proceso de transferencia de calor durante la 
absorción en tubos verticales, Amaris et al. (2014a y b) utilizaron superficies interiores 
mejoradas y añadieron a la disolución nanotubos de carbono en suspensión, con resultados muy 
positivos.  
El principal inconveniente de la disolución NH3/LiNO3 es su alta viscosidad a bajas 
temperaturas, lo que dificulta los procesos de transferencia de calor y masa. Para reducir la 
viscosidad de la disolución, se ha estudiado la posibilidad de añadir una cierta cantidad de agua 
al absorbente salino, NH3/(LiNO3+H2O), sin llegar al punto de necesitar rectificador. Las 
correlaciones para esta mezcla ternaria se pueden encontrar en: Libotean et al. (2007 y 2008), 
Libotean (2008) y en  Cuenca et al. (2014). Según los anteriores trabajos, la disolución 
NH3/(LiNO3+H2O) tiene valores superiores de conductividad térmica y de capacidad calorífica 
que la disolución NH3/LiNO3. Moreno-Quintanar et al. (2012) realizaron experimentos en el 
mismo sistema de producción intermitente de hielo con energía solar utilizado en Rivera et al. 
(2011). Esta vez compararon las disoluciones NH3/LiNO3 y NH3/(LiNO3+H2O) y comprobaron 
que la eficiencia global con la mezcla ternaria es un 24% mejor. Cabe preguntarse si la adición 
de agua tiene algún efecto corrosivo. 




2.3 Absorbedores adiabáticos  
El absorbedor es el componente más crítico de las máquinas de absorción, de tal manera 
que su funcionamiento afecta de manera muy significativa a la eficiencia de toda la máquina. El 
objetivo del absorbedor es incorporar a la disolución débil (o pobre en refrigerante) proveniente 
del generador el vapor de refrigerante que ya ha producido el efecto frigorífico en el 
evaporador; consiguiendo de esta manera una disolución líquida, rica en refrigerante, que pueda 
ser bombeada de nuevo hacia el generador.  
Durante este proceso de absorción se produce una cierta cantidad de calor que, en caso 
de no ser evacuado, se acumula en la disolución haciendo que su temperatura aumente y 
reduciendo por tanto su capacidad de absorción. Para aumentar la cantidad de refrigerante 
absorbido y, consecuentemente, la eficiencia de la máquina de absorción, en los absorbedores 
convencionales se realizan simultáneamente dos procesos de transporte: transferencia de masa 
(incorporación del vapor de refrigerante a la disolución y difusión molecular dentro de la propia 
disolución) y transferencia de calor (evacuación del calor producido durante la absorción). Este 
tipo de absorbedores en los que se producen estos dos procesos de transferencia se denominan 
absorbedores diabáticos, enfriados o diatermos.  
Uno de los inconvenientes de los absorbedores diabáticos es que, dependiendo de su 
diseño, se suelen producir imperfecciones en el mojado de la superficie de intercambio de calor 
debido a una mala distribución de la disolución, haciendo que la superficie real de intercambio 
de calor sea considerablemente menor, Venegas (2001) o Jeong y Garimella (2002). Esto 
implica que, para conseguir absorber una determinada cantidad de refrigerante, el tamaño del 
absorbedor es bastante mayor al teóricamente necesario, convirtiéndolo en el componente de 
mayor tamaño y coste de las máquinas de absorción, Herold et al. (1996). Otro de los 
inconvenientes es el nivelado para lograr un reparto adecuado en la superficie mojada, lo que 
nos lleva a otro de los inconvenientes, que es el control de nivel. Ambos son solucionables, pero 
limitan la operatividad de las máquinas. 
Por otro lado, según Ryan (1994), la transferencia de masa (sobre todo la difusión 
molecular) es el proceso que controla la absorción de refrigerante, por encima de la evacuación 
de calor. Lo que lleva a pensar si realmente es necesaria tanta superficie de transferencia de 
calor. Estas circunstancias motivan el creciente interés por la tecnología de los absorbedores 
adiabáticos, en la cual los procesos de transferencia de calor y de masa se separan y se llevan a 
cabo en dos componentes distintos, diseñados para optimizar cada proceso por separado.  
La transferencia de calor se lleva a cabo en un intercambiador de calor (subenfriador) 
colocado normalmente antes del absorbedor adiabático (ver Figura AI.4 en el Anexo I). En 




dicho intercambiador el flujo de la disolución es monofásico, lo que permite el uso directo de 
intercambiadores comerciales (p. e. intercambiadores de placas) diseñados para maximizar la 
eficiencia en la transferencia de calor; reduciéndose por lo tanto el coste y el tamaño del 
conjunto que forma junto con el absorbedor adiabático. 
La transferencia de masa se realiza en el absorbedor adiabático. Se trata de una cámara 
adiabática donde se introducen el vapor de refrigerante y la disolución pobre en refrigerante de 
la manera más conveniente, de forma que la superficie de contacto líquido-vapor sea la mayor 
posible y la longitud de penetración del vapor en el líquido resulte pequeña. Los métodos más 
estudiados de distribución de la disolución en la cámara adiabática de absorción consisten en la 
formación de gotas (de mayor o menor diámetro), en la formación de láminas y, en menor 
medida, en la formación de burbujas. 
Entre los estudios teóricos de absorción en gotas se puede citar el de Morioka et al. 
(1992), en el que realizaron una simulación con la disolución H2O/LiBr y obtuvieron las 
distribuciones de temperatura y concentración en las gotas teniendo en cuenta la recirculación 
interna. Demostraron que la absorción es muy superior cuando se considera el movimiento 
interno de la gota que cuando no se tiene en cuenta. Más tarde, Ryan (1994) simuló un 
absorbedor adiabático de gotas con la disolución H2O/LiBr y en Ryan et al. (1995) mostraron 
los resultados experimentales con distintas configuraciones de inyectores y alturas. En estos 
últimos trabajos plantearon una forma de analizar el funcionamiento del absorbedor adiabático 
mediante un rendimiento o factor de aproximación al equilibrio (Feq = ΔXreal / ΔXeq), que 
compara el cambio de concentración real (ΔXreal = Xsalida - Xentrada) y el que se alcanzaría si se 
llegase al equilibrio (ΔXeq = Xeq - Xentrada).  
En los trabajos de Summerer et al. (1996) y Flamensbeck et al. (1998) se ensayó una 
bomba de calor con absorción adiabática en spray y operando con la disolución 
H2O/(NaOH+KOH). Demostraron que utilizando este tipo de absorbedores se pueden alcanzar 
rendimientos similares a los que se consiguen con la absorción diabática en película. En estos 
trabajos, para analizar el rendimiento de la absorción, emplearon el concepto de subenfriamiento 
final de la disolución a la salida del absorbedor. Este subenfriamiento indica la diferencia entre 
la temperatura de equilibrio de la disolución rica en refrigerante a la presión del absorbedor y la 
temperatura de la disolución a la salida (ΔTsubenfriamiento = Teq - Tsalida). 
Otros trabajos experimentales de absorción adiabática con la disolución H2O/LiBr son 
los que se indican a continuación: Arzoz et al. (2005) ensayaron la absorción adiabática por 
gotas, por chorros y por película en caída libre y concluyeron que, para un mismo grado de 
subenfriamiento inicial, los de gotas presentan mayor relación de absorción. Warnakulasuriya y 
Worek (2006, 2008a y b) presentaron resultados experimentales de la absorción adiabática en 




spray de vapor de agua en una disolución basada en el H2O/LiBr denominada LZB
TM. 
Presentaron valores de pérdida de carga en los inyectores y en el intercambiador de placas 
utilizado como subenfriador y presentaron también los valores obtenidos de la transferencia de 
masa. Estos últimos llegaron a ser hasta 4 veces mayores que en el caso de métodos de 
absorción convencionales. Palacios et al. (2009a) obtuvieron valores de caída de presión y de 
transferencia de masa, operando con la disolución H2O/LiBr, en absorbedores adiabáticos en 
láminas cónicas que se fragmentan en gotas. Los valores del factor de aproximación al 
equilibrio aumentan según va aumentando la altura del inyector. En Palacios et al. (2009b) 
evaluaron la absorción adiabática en lámina plana de H2O/LiBr. En González-Gil et al. (2012) 
presentaron los resultados experimentales de un prototipo de máquina de simple o doble efecto, 
operando con esta misma disolución, con absorción adiabática en láminas planas y con 
enfriamiento por aire. Gutiérrez-Urueta et al. (2011) compararon experimentalmente la 
absorción adiabática en gotas y en láminas con H2O/LiBr. Determinaron que esta última opción 
era la que mejores resultados presentaba e indicaron que un absorbedor adiabático de láminas 
puede llegar a ser un 50% más pequeño que uno de gotas. Gutiérrez-Urueta et al. (2012) 
presentaron un método basado en las temperaturas medias de los fluidos exteriores a la máquina 
(ecuación característica propuesta por Hellmann et al. (1998)), para predecir el funcionamiento 
de una máquina de absorción adiabática de simple efecto operando con H2O/LiBr. 
En cuanto a disoluciones que utilizan amoniaco como refrigerante, la mayor parte de los 
trabajos se centran en la disolución NH3/LiNO3. Una ventaja de utilizar amoniaco como 
refrigerante es que se dispone de presión suficiente para atomizar las gotas de disolución y 
conseguir de esta manera una mayor superficie de transferencia de masa. Entre los estudios 
teóricos destacan los realizados por Venegas et al. (2003, 2004 y 2005) que analizaron la 
absorción en gotas de 60 µm y 100 µm con recirculación interna. Presentaron los coeficientes 
obtenidos mediante simulación de transferencia de masa y de calor, con resultados un orden de 
magnitud mayor que en la absorción en película diabática. Los autores mostraron que el tiempo 
en el que las gotas alcanzan el equilibrio es inferior a un segundo. Evaluaron también el efecto 
que tiene el grado de subenfriamiento de la disolución entrante. Acosta-Iborra et al. (2009) 
compararon mediante modelado numérico la absorción en lámina de las disoluciones 
NH3/LiNO3 y H2O/LiBr, concluyendo que la relación de absorción con la primera disolución era 
siempre mayor que con la segunda.  
En los últimos años se han llevado a cabo varios trabajos experimentales sobre 
absorción adiabática con la disolución NH3/LiNO3. Zacarías (2009) analizó varios tipos de 
sistemas de atomización y a varias alturas. La disolución se introducía en el absorbedor 
adiabático en forma de cono sólido, cono hueco, lámina o en forma de niebla. La absorción en 
niebla era la que mejor resultados presentaba. Los resultados para el caso de la absorción en 




lámina se presentaron en Zacarías et al. (2011) y para la absorción en niebla en Zacarías et al. 
(2013). En ambos casos se presentaron unas correlaciones para el cálculo del factor de 
aproximación al equilibrio y para la transferencia de masa. Ventas (2010) analizó una máquina 
de simple efecto con absorción adiabática, con NH3/LiNO3 y regulando la presión de absorción 
de manera equivalente a como se haría en un ciclo híbrido de absorción con compresor 
mecánico en la línea de baja presión, ver Figura 2.9. En Ventas et al. (2012b) se presentan los 
resultados experimentales de esta máquina con la disolución inyectada en el absorbedor 
adiabático en forma de niebla. Se obtuvieron factores de aproximación al equilibrio supriores al 
83% y se comprobó que la relación de absorción era mayor cuanto mayor era la presión de 
absorción. 
El inconveniente de los absorbedores adiabáticos es que según la disolución pobre va 
absorbiendo refrigerante su temperatura va aumentando, reduciéndose progresivamente la 
capacidad de absorción de la disolución y haciendo imposible que se llegue al equilibrio 
diabático. Si el absorbedor adiabático fuese lo suficientemente largo, se alcanzaría el equilibrio 
adiabático a la salida del mismo, gracias al largo tiempo de residencia, pero en cualquier caso 
sería menor que el equilibrio diabático. Por lo tanto, para incrementar la capacidad de absorción 
en un absorbedor adiabático, es necesario recircular y subenfriar parte de la disolución que sale 
del mismo. Esta recirculación se consigue mediante una segunda bomba, de baja diferencia de 
presión, distinta a la bomba de impulsión. La disolución recirculada se subenfría y se introduce 
de nuevo en el absorbedor, tal y como se explica en el Anexo I.  
En cuanto a la recirculación, en Summerer et al. (1996) los autores analizaron el efecto 
que tenía sobre la temperatura de la disolución a la salida del subenfriador. La disolución de 
trabajo era H2O/(NaOH+KOH). Además, según sus resultados, determinaron que es necesario 
recircular hacia el absorbedor un caudal de disolución 10 veces superior al que se dirige al 
generador para que la tecnología de absorción adiabática pueda competir con la diabática. En 
Venegas (2001) se presenta un estudio sobre la recirculación en el que indica la relación entre la 
recirculación y el grado de subenfriamiento de la disolución a la entrada del absorbedor 
adiabático. En Ventas et al. (2010) llevaron a cabo una simulación de un ciclo de simple efecto 
con absorción adiabática operando con la disolución NH3/LiNO3 y determinaron unos criterios 
en cuanto a la recirculación adecuada. Obtuvieron que el caudal recirculado óptimo se encuentra 









En esta sección se va a analizar la bibliografía referente a los eyectores. Debido a la 
gran cantidad de información disponible sobre este dispositivo y con intención de acotar la 
búsqueda bibliográfica, se ha considerado conveniente dividir esta sección en tres apartados.  
En el primero de ellos se hará una introducción a los eyectores, se indicarán sus 
características y sus aplicaciones más comunes. También se describirán sus componentes y se 
explicará su principio de funcionamiento. En este apartado se verá que existen varios tipos de 
eyectores pero únicamente son dos los que se han estudiado en la literatura como candidatos 
para formar ciclos híbridos de absorción/eyector, tal y como se verá en el Apartado 2.5.2. De ahí 
que se haya destinado un apartado para cada uno de estos dos tipos de eyectores: eyector gas-
gas y eyector líquido-gas. En este punto cabe mencionar que el criterio utilizado en esta Tesis 
para denominar a los eyectores es el de nombrar primero el fluido primario y después el fluido 
secundario. Más adelante se explica qué papel desempeñan estos fluidos en el eyector.  
En el segundo apartado en el que se divide esta sección de la revisión bibliográfica se va 
a tratar el tipo de eyector gas-gas. Se explicarán las particularidades de su diseño y se revisarán 
brevemente, puesto que esta Tesis no se centra en los eyectores gas-gas, los trabajos referentes a 
su utilización en el campo de la refrigeración.  
En el tercer y último apartado de esta sección se presenta la revisión bibliográfica del 
eyector líquido-gas, que es el tipo de eyector en el que se basa esta Tesis. Este apartado se ha 
dividido a su vez en dos sub-apartados para separar los trabajos orientados a la compresión del 
gas mediante eyectores líquido-gas y los referentes a la transferencia de masa en los mismos.   
 
2.4.1 Introducción a los eyectores 
Básicamente, un eyector es un dispositivo sin elementos móviles que, mediante un 
fluido a alta presión, consigue simultáneamente impulsar y dispersar un fluido que se encuentra 
a baja presión, descargando ambos fluidos completamente mezclados a una presión intermedia. 
Se trata por lo tanto de un dispositivo pasivo ya que no requiere un aporte de energía mecánica 
para su funcionamiento.  
El fluido a alta presión se denomina fluido primario o motriz, mientras que el fluido 
impulsado recibe también el adjetivo de secundario, inducido o succionado. Tanto el fluido 
primario como el secundario pueden estar en fase líquida, gaseosa, ser una mezcla e incluso el 
fluido secundario puede contener partículas sólidas. Debido a esta variedad de posibles 




combinaciones de fluidos y a las distintas maneras en que pueden ser introducidos en el eyector, 
existen multitud de tipos de eyectores, lo que genera en muchos casos una cierta confusión en 
cuanto a la terminología de cada eyector.  
 
2.4.1.1 Características y aplicaciones 
Los eyectores, que no son una tecnología moderna, tienen una serie de características 
funcionales que hacen que su uso esté muy extendido en la industria y cada vez esté adquiriendo 
mayor protagonismo en otros campos como la refrigeración, Chunnanond y Aphornratana 
(2004). A continuación se exponen las ventajas que tienen los eyectores y, al mismo tiempo, las 
características que son consecuencia de ellas:  
 La principal ventaja de los eyectores es la ausencia de partes móviles, lo que les 
proporciona unas características que en muchos casos justifican su uso en lugar de 
otros dispositivos con mayor eficiencia. Las primeras consecuencias directas son su 
alta fiabilidad, estabilidad y sencillez durante la operación. Esto permite, por 
ejemplo, poder instalarlos en lugares de difícil acceso. Otras consecuencias de la 
ausencia de elementos móviles son que sus costes de adquisición y mantenimiento 
son reducidos; pueden trasegar vapores húmedos, corrosivos, fluidos con partículas 
sólidas, etc.; son totalmente herméticos, lo que los hace ideales por ejemplo para la 
extracción de gases tóxicos y les permite operar a presiones elevadas; y, al no tener 
piezas móviles, los eyectores son equipos relativamente silenciosos. 
 Otra ventaja muy importante de los eyectores es que consiguen que los fluidos 
primario y secundario se mezclen muy intensamente, generando una superficie de 
contacto entre ellos muy alta y en continua renovación.  
 Otras ventajas son que tienen un diseño mecánico razonablemente sencillo, lo que 
redunda en el hecho de que los costes de adquisición sean reducidos; pueden 
aplicarse en sistemas que requieran altas temperaturas; y es posible cualquier 
tamaño para ajustarse a la demanda. 
La capacidad de utilizar distintas combinaciones de fluidos y las ventajas que presentan 
los eyectores, hacen que el campo de aplicación de los eyectores sea muy extenso. En general, 
la mayor parte de aplicaciones se agrupan en dos grandes bloques no excluyentes: 
bombeo/compresión de fluidos y mezclado/absorción de sustancias.  




Dentro del bombeo de fluidos, la principal aplicación de los eyectores es la de producir 
vacío. Se utilizan tanto a nivel de laboratorio, usando agua líquida como fluido motriz (trompas 
de vacío), como a escala industrial, donde se utiliza generalmente vapor de agua. En Coker 
(2007) se recoge una extensa revisión bibliográfica sobre el uso de eyectores en aplicaciones de 
vacío. También se utilizan los eyectores para bombear o trasegar fluidos corrosivos (Jumpeter 
(1976)), con partículas sólidas (Wang (1995)), líquidos con burbujas de gas (Cunningham 
(1995)), etc. En el sub-apartado 2.4.3.1 se verán los principales trabajos relativos al 
bombeo/compresión de gases usando líquido como fluido motriz.  
Otro campo de aplicación de los eyectores relacionado con la compresión de fluidos, y 
que está adquiriendo cada vez más protagonismo en los últimos años, es el de los ciclos de 
refrigeración por eyector, Little y Garimella (2011). Estos ciclos utilizan un eyector gas-gas 
como sustituto del compresor mecánico habitual en los ciclos de refrigeración por compresión 
mecánica de vapor. El creciente interés en esta tecnología se debe a que la fuente de energía 
principal del ciclo es calor a una temperatura relativamente baja (100-150ºC), lo que posibilita 
su empleo en aplicaciones de refrigeración solar. Dentro del campo de la refrigeración, los 
eyectores también se están estudiando como dispositivo de expansión para mejorar la eficiencia 
del ciclo de refrigeración por compresión mecánica. En este caso se sustituye la válvula 
reductora de presión del refrigerante por un eyector, de manera que se aprovecha el refrigerante 
líquido a alta presión a la salida del condensador para elevar la presión de entrada al compresor 
mecánico. Esta configuración es muy favorable en ciclos donde el salto de presiones en el 
compresor es elevado, como en los ciclos transcríticos de refrigeración con CO2, Guangming et 
al. (2010). En Sumeru et al. (2012) se recoge una amplia revisión bibliográfica de esta 
tecnología. 
El otro gran bloque de aplicaciones de los eyectores tiene que ver con el mezclado y/o 
absorción. Como se ha comentado anteriormente, una de las ventajas más destacadas de los 
eyectores es su capacidad de dispersión y mezclado del fluido secundario en el fluido primario, 
generando una gran superficie de transferencia entre ellos. Además, gracias a la continua 
renovación de esta superficie debido a la alta turbulencia, los eyectores se convierten en 
candidatos idóneos para procesos de transferencia de masa. Algunos ejemplos de aplicaciones 
de los eyectores líquido-gas son la aeración para tratamiento de aguas residuales (Wright et al. 
(1998)), la absorción de gases en un líquido (Rubio (1977)), la separación de sustancias 
contaminantes de una corriente de gases (Gamisans et al. (2004)) o en la industria química 
como reactores químicos (Baier (2001)). En el sub-apartado 2.4.3.2 se repasarán con más detalle 
los principales trabajos relativos a la transferencia de masa en eyectores líquido-gas.  
 




2.4.1.2 Componentes y funcionamiento 
Un eyector convencional está compuesto por una boquilla para el fluido motriz, una 
cámara de succión (también conocida como boquilla del fluido succionado), una garganta (o 
tubo de mezcla) y un difusor, ver Figura 2.1.  
 
Figura 2.1: Esquema general de un eyector indicando los componentes indicando los puertos de entrada y salida. 
 
El funcionamiento general del eyector es como sigue: el fluido motriz o primario a alta 
presión se introduce en el eyector a través de la boquilla adquiriendo una alta velocidad y, al 
entrar en la cámara de succión, crea una región de baja presión que provoca la aspiración del 
fluido secundario. Seguidamente, debido a la transferencia de cantidad de movimiento, el fluido 
secundario es arrastrado y mezclado con el fluido primario en la garganta. Con lo cual, el fluido 
motriz desarrolla dos funciones simultáneamente: produce la succión necesaria para la entrada 
del fluido secundario y proporciona la energía necesaria para la dispersión de un fluido en otro. 
Finalmente, la mezcla, con una velocidad intermedia entre las de los fluidos primario y 
secundario, abandona la garganta y atraviesa el difusor, que convierte gradualmente la velocidad 
en presión con la menor pérdida posible. 
Aunque todos los eyectores responden al esquema y al funcionamiento general descritos 
más arriba, existen diferencias en cuanto al diseño de los componentes (sobre todo la boquilla 
del fluido motriz y la garganta) y a los procesos que tienen lugar dentro del eyector en función 
de si los fluidos están en fase líquida o gaseosa. Estas diferencias se verán en los dos siguientes 
apartados. 
 
2.4.2 Eyectores Gas-Gas 
Este tipo de eyector es de los más utilizados en la industria, sobre todo en aplicaciones 
de vacío. También es el tipo de eyector empleado en los ciclos de refrigeración por eyector y en 













presentaron una extensa revisión bibliográfica así como una detallada explicación de estos 
eyectores aplicados a la refrigeración. En la Figura 2.2 se puede ver un esquema de un eyector 
gas-gas con las evoluciones cualitativas de las presiones y velocidades a lo largo del eyector. 
 
Figura 2.2: Esquema general de un eyector gas-gas indicando las evoluciones de la presión y la velocidad. Fluido 
succionado en línea de trazos. 
 
Las principales características diferenciadoras de estos eyectores son la forma de la 
boquilla del fluido primario y del tubo de mezcla.  
En cuanto a la boquilla, si el gas motriz está suministrado a una presión relativamente 
baja, el perfil de la boquilla es simplemente convergente. Pero, habitualmente, la presión del 
fluido motriz es alta con lo que esta boquilla tendrá un perfil convergente-divergente para 
alcanzar velocidades supersónicas a la salida; consiguiendo de esta manera mayores niveles de 
succión y de transferencia de cantidad de movimiento al fluido secundario. En determinadas 
condiciones, si la presión a la salida de la boquilla es demasiado baja, puede tener lugar una 
onda de choque en la parte divergente de la boquilla, lo que reduciría la velocidad del fluido 
motriz. El comportamiento del eyector está muy determinado por la eficiencia en la conversión 
de energía en la boquilla y por el flujo resultante a su salida; con lo que su posición (distancia 
hasta la garganta (Aphornratana y Eames (1997), Yapici y Yetisen (2007))) y su geometría, 
Chang y Chen (2000), son parámetros clave en el diseño de los eyectores. También existen 
diseños de boquillas cuya sección de paso es regulable mediante un husillo para ajustar el 
funcionamiento del eyector a varias condiciones de trabajo distintas, Lin et al. (2012 y 2013) o 
Varga et al. (2011). 
Aunque, dependiendo de la forma del eyector y de la posición de la boquilla del fluido 
primario, el mezclado puede comenzar en la cámara de succión, la mayor parte del mezclado y 
de la transferencia de energía se produce en la garganta. Es en este componente donde los 
patrones de flujo son más complejos. En primer lugar, tal y como se describe en Little y 
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Garimella (2011), en la zona de entrada a la garganta se producen grandes pérdidas por fricción 
con las paredes y por la diferencia de velocidades entre ambos fluidos. Esta es una de las 
razones por las que los eyectores no alcanzan elevados rendimientos.  
Existen dos diseños básicos de la garganta o tubo de mezcla, aunque se pueden 
combinar: presión constante y sección constante, Figuras 2.3a y 2.3b respectivamente. En el 
caso de presión constante, la garganta se diseña de forma que su sección se va reduciendo para 
que la presión se mantenga constante a medida que la velocidad se reduce (difusor supersónico), 
dando lugar a mayores eficiencias del eyector. Como contrapartida, se tiene que este tipo de 
tubos de mezcla son difíciles de diseñar ya que si las ondas de choque no se producen en el 
lugar previsto, el efecto en la presión no sería el deseado. Por este motivo el diseño de sección 
constante, aunque tiene menor eficiencia, se aplica cuando las condiciones de funcionamiento 
son variables, Yapici y Ersoy (2005). En el artículo publicado por He et al. (2009) se recogen 
los avances en la modelización de los eyectores gas-gas. 
 
Figura 2.3: Eyector con tramo de mezcla a presión constante (a) y de sección constante (b). 
 
Para la modelización del flujo a través de la garganta, a menudo se simplifica 
suponiendo que dentro de ella tiene lugar una única onda de choque normal, Eames et al. 
(1995), tal y como se ha representado en la Figura 2.2. Esta simplificación es utilizada 
habitualmente en modelos unidimensionales y es bastante precisa cuando el flujo ocurre a 
números de Mach bajos. Pero para altos números de Mach, situación habitual en los eyectores 
gas-gas, lo que ocurre realmente es un tren de ondas de choque oblicuas cada vez menos 
intensas con la distancia recorrida en la garganta, Little y Garimella (2011). Al terminar el tren 
de ondas, tendría lugar la región de mezclado, conformando lo que se ha denominado en la 
literatura como pseudo-shock, ver Figura 2.4. Si la longitud de la garganta no es suficiente y el 
flujo no es subsónico al finalizar la garganta, el tren de ondas se adentraría en el difusor y la 
presión a la salida del mismo no sería la deseada. En los eyectores que utilizan vapor como 
fluidos de trabajo (como es el caso de los ciclos de refrigeración por eyector) puede ocurrir que 









choque. Las gotas condensadas pueden llegar a cavitar y producir daños en las paredes del 
eyector. Además, al condensar parte del vapor cambia la velocidad del sonido y el 
funcionamiento del eyector se vería perturbado. 
 
Figura 2.4: Pseudo-shok en la garganta de un eyector gas-gas, Little y Garimella (2011). 
 
 
2.4.3 Eyectores Líquido-Gas 
Tanto el funcionamiento como la configuración de este tipo de eyectores se 
corresponden con el esquema general explicado anteriormente en el sub-apartado 2.4.1.2, siendo 
en este caso el fluido motriz un líquido y el fluido succionado un gas. En cuanto al 
funcionamiento de los eyectores líquido-gas, se tiene que la transferencia de cantidad de 
movimiento depende fuertemente de cómo se introduce el líquido motriz (es decir, del tipo de 
flujo resultante a la salida de la boquilla) y de la forma de la zona de mezclado del eyector, 
Havelka et al. (2000).  
La configuración básica de la boquilla del líquido motriz consiste en una boquilla con 
un solo orificio circular de salida y de perfil convergente. La geometría de esta boquilla es un 
parámetro esencial para el correcto funcionamiento del eyector, tanto desde el punto de vista de 
conversión de la energía (Sharma et al. (2012)), como desde el punto de vista de la estabilidad 
del chorro de líquido resultante (Theobald (1981)). También existen diseños de boquillas cuya 
sección de paso es regulable mediante un husillo para ajustar el funcionamiento del eyector a 
varias condiciones de trabajo distintas, (Wang y Wypych (1995)). 




Una evolución de la configuración básica de esta boquilla consiste en disponer varios 
orificios de salida distribuidos radialmente, de forma que, en principio, se intensifica la 
transferencia de cantidad de movimiento entre el líquido motriz y el gas succionado. Los efectos 
de esta modificación son discutibles ya que, según Witte (1965) o Panchal et al. (1991), los 
eyectores con boquillas de varios orificios presentan mejores resultados; sin embargo, otros 
autores, como Rylek y Zahradník (1984) o Havelka et al. (1997), indican lo contrario. 
Otra alternativa en el diseño de la boquilla es la incorporación de un elemento que 
provoque el giro y/o la desintegración del chorro. Esto permite alcanzar una adecuada 
transferencia de cantidad de movimiento independientemente de las condiciones de 
funcionamiento (Cramers et al. (1993)). 
La forma de la garganta en este tipo de eyectores es normalmente cilíndrica y su 
longitud óptima depende de su diámetro, de la forma de la boquilla (diámetro, número de 
orificios, existencia de un elemento de desintegración del chorro, etc.) y de las condiciones de 
funcionamiento (caudales y presiones).  
 
2.4.3.1 Compresión de gas mediante eyectores líquido-gas 
En la Figura 2.5 se puede ver un esquema de un eyector líquido-gas mostrando los 
distintos flujos y las evoluciones cualitativas de la presión y la velocidad. 
 
Figura 2.5: Esquema general de un eyector líquido-gas indicando las evoluciones de la presión y la velocidad. Fluido 
succionado en línea de trazos. 
 
En la configuración básica, cuando el gas es succionado por el líquido en la cámara de 
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rodea al chorro de líquido. Este flujo de chorro continúa hasta una cierta distancia en el tubo de 
mezcla donde, de acuerdo con Witte (1962), tiene lugar una onda de mezclado en una 
determinada zona del tubo de mezcla. En esta región el flujo pasa bruscamente de ser un flujo 
de chorro a ser un flujo homogéneo de burbujas que continúa hasta la salida del eyector. Este 
cambio de flujo es muy rápido y tiene ciertas similitudes con la onda de choque propia de los 
gases, de ahí que reciba el nombre de onda de mezclado, pero también presenta diferencias, 
Witte (1969).  
Las similitudes son:  
 El cambio del tipo de flujo está acompañado por un incremento brusco en la presión. 
 Una parte de la energía cinética del líquido se disipa en la onda de mezclado, 
produciendo la dispersión del gas en el líquido 
 El flujo resultante de la onda de mezclado puede considerarse subsónico. 
Las diferencias son:  
 Los cambios de temperatura durante la onda de mezclado son muy pequeños debido a 
las altas capacidades caloríficas de la fase líquida 
 El flujo antes de la mezcla no es ni homogéneo ni supersónico. Además hay una 
diferencia de velocidades entre el líquido y el gas. 
 La amplitud de la onda de mezclado es mucho más grande que la de una onda de 
choque plana en un medio gaseoso. 
La localización de esta onda de mezclado en la garganta, según Cunningham y Dopkin 
(1974), es fundamental para el buen funcionamiento del eyector. La dispersión óptima se 
alcanza cuando el chorro se desintegra justo antes del final del tubo de mezcla. Si la onda de 
mezclado se produce antes, el flujo bifásico resultante tendría una pérdida de carga demasiado 
elevada. En cambio, si la garganta es excesivamente corta, el chorro no se rompe y por lo tanto 
no hay transferencia de cantidad de movimiento entre las fases. En esta situación la eficiencia 
del eyector cae bruscamente. La posición de la onda de mezclado depende de los caudales de 
gas y de líquido y de la longitud del tubo de mezcla, Neve (1988). Por último, la mezcla gas-
líquido que sale de la garganta entra en el difusor donde recupera parte de la presión dinámica. 
En la literatura se han seguido principalmente dos métodos para obtener las ecuaciones 
que describan el funcionamiento del eyector líquido-gas. El primero de ellos se basa en los 
balances de energía y de cantidad de movimiento en cada uno de los componentes del eyector, 
aplicando una serie de rendimientos a cada componente obtenidos experimentalmente para cada 
caso concreto (Cunningham (1974), Sharma et al. (2012)). El segundo método se basa en 




obtener correlaciones mediante parámetros adimensionales a partir de resultados experimentales 
(Ben Brahim et al. (1984), Dutta y Raghavan (1987)). En este punto cabe mencionar que, al 
haber tantas configuraciones, geometrías y condiciones de funcionamiento distintas de los 
eyectores líquido-gas, existe una gran diversidad en las ecuaciones propuestas por los distintos 
autores. 
 
2.4.3.2 Transferencia de masa en eyectores líquido-gas 
Tal y como se ha indicado en el Apartado 2.4.1, uno de los principales campos de 
aplicación de los eyectores es el relacionado con la transferencia de masa. Esto es consecuencia 
directa del principio de funcionamiento de los eyectores (aspiración y dispersión simultánea del 
fluido secundario). Los eyectores líquido-gas, en los que esta dispersión es normalmente en 
forma de emulsión de pequeñas burbujas o en forma de spray de gotas, tienen gran interés en 
aplicaciones que requieren “contactores” líquido-gas y donde la transferencia de masa es el paso 
limitante en la producción global del proceso.  
Es en el campo de los reactores químicos donde se están realizando más estudios sobre 
transferencia de masa en eyectores líquido-gas. La razón de este interés es que, comparado con 
otros sistemas de contacto de gas-líquido, como los tanques agitados, o las columnas de 
burbujas, los eyectores producen un mayor coeficiente de transferencia de masa (Zhu et al. 
(1992), van Dierendonck et al. (1998)) y además en volúmenes bastante reducidos. Todo esto, 
en definitiva, permite reducir el coste del “contactor” líquido-gas, Briens et al. (1992).  
La configuración más estudiada de reactor químico con eyector líquido-gas es conocida 
como “Ejector-Loop-Reactor”, ver Figura 2.6. Básicamente consiste en un reactor de columna 
de burbujas con un eyector encargado de dispersar la fase gaseosa en el líquido. El eyector 
puede estar situado indistintamente en la parte inferior o en la superior. Durante el 
funcionamiento de este reactor, el eyector succiona el gas que no ha sido absorbido o no ha 
reaccionado con el líquido; el cual ha sido previamente bombeado y enfriado o calentado en 
función de los requerimientos del proceso. Esta configuración tiene una serie de ventajas frente 
a otros tipos de reactores: al operar en bucle, permite un agotamiento completo de la capacidad 
de absorción del líquido; la recirculación de ambas fases permite un mezclado perfecto de 
ambas fases; gracias a la ausencia de partes móviles en el vaso de reacción, el sistema puede 
trabajar a altas presiones; y, al emplear intercambiadores de calor externos, se evita la necesidad 
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2.5 Ciclos de absorción híbridos 
Con el objetivo de mejorar la eficiencia de las máquinas de absorción y cubrir un mayor 
rango de condiciones de funcionamiento, existe una gran variedad de configuraciones distintas 
de ciclos de absorción puros, como los ciclos multi-etapa o los ciclos multi-efecto. Pero también 
se encuentran estudios en los que se combinan los ciclos de absorción con otros tipos de 
tecnologías de refrigeración, dando lugar a ciclos de absorción híbridos.  
La tecnología de la compresión mecánica es la más estudiada para componer ciclos de 
absorción híbridos, debido principalmente a la gran similitud entre ambos ciclos de 
refrigeración. Pero también se han realizado varios estudios combinando los ciclos de absorción 
con la tecnología de la compresión mediante eyectores, debido a la simplicidad que presentan y 
a la posibilidad de utilizarlos como compresores térmicos.  
En los siguientes apartados se lleva a cabo un análisis bibliográfico de los principales 
ciclos híbridos absorción/compresor (Apartado 2.5.1) y de los ciclos híbridos absorción/eyector 
(Apartado 2.5.2). Se ha prestado especial interés en los que están basados en el ciclo de 
absorción de simple efecto y que, al combinarlo con un compresor mecánico o con un eyector, 
se consigue que el ciclo resultante trabaje con tres niveles de presión en el refrigerante.  
 
2.5.1 Ciclos híbridos de absorción con compresión mecánica 
Este grupo de ciclos híbridos se puede dividir en dos subgrupos en función de si el 
compresor mecánico está en paralelo o en serie con respecto al ciclo de absorción, Morawetz 
(1989). Además, dentro de este último subgrupo, el compresor se puede colocar en la línea de 
alta o de baja presión del ciclo de absorción, tal y como se verá a continuación. Básicamente, la 
diferencia entre ambos subgrupos radica en que, en los ciclos con el compresor en paralelo, este 
debe comprimir el refrigerante desde la presión más baja hasta la más alta del ciclo; mientras 
que, en los ciclos con el compresor en serie, dicha restricción no existe y, por lo tanto, ofrecen 
un grado más de libertad en el funcionamiento de la máquina. 
 




2.5.1.1 Ciclo híbrido de absorción con compresor en paralelo 
La combinación básica del ciclo de absorción y el ciclo de compresión mecánica se  
denomina ciclo de absorción-compresión, ver Figura 2.7. En este ciclo se han sustituido el 
evaporador y el condensador de un ciclo de compresión mecánica por un desorbedor (generador 
de vapor) y un resorbedor (absorbedor de vapor). Se puede decir que este ciclo es híbrido desde 
el punto de vista de los componentes, ya que combina elementos del ciclo de absorción y del de 
compresión, pero la fuente de energía es en su totalidad energía mecánica (normalmente de 
origen eléctrico).  
 
Figura 2.7: Esquema del ciclo absorción-compresión básico. 
 
Entre las ventajas de este tipo de ciclo en comparación con el de compresión mecánica 
convencional se pueden citar, según Ahlby et al. (1991) y Brunin et al. (1997): para unas 
determinadas temperaturas exteriores, las presiones de trabajo y la relación de compresión son 
menores; la temperatura de salida del compresor es más baja; las irreversibilidades en los 
intercambiadores son menores porque hay un mayor ajuste entre las temperaturas de los fluidos 
externos e internos; y permite un control continuo de la capacidad de refrigeración mediante la 
variación de la concentración.  
Una configuración que en apariencia es equivalente al ciclo anterior es la propuesta por 
Ayala et al. (1997) y que se muestra en la Figura 2.8. Se trata de un ciclo de refrigeración por 
compresión mecánica que utiliza NH3 como refrigerante y que está acoplado en paralelo a un 
ciclo de absorción de simple efecto basada en la disolución NH3/LiNO3. La idea de este ciclo es 
aprovechar la alta temperatura del refrigerante a la salida del compresor para precalentar la 
disolución en el generador. En dicho artículo obtienen, mediante modelizado, el porcentaje 
óptimo de refrigerante que debe circular por el compresor para cada temperatura de generación 
del ciclo de absorción. En Ayala et al. (1998) comprobaron experimentalmente el correcto 
funcionamiento de este ciclo y comprobaron que la eficiencia del compresor afectaba 


















2.5.1.2 Ciclo híbrido de absorción con compresor en serie en la línea de baja presión 
En esta configuración se sitúa un compresor mecánico entre el evaporador y el 
absorbedor del ciclo de absorción, ver Figura 2.9. De esta manera se consiguen tres niveles de 
presión de refrigerante en el ciclo: alta presión en el generador, en el recuperador de calor y en 
el condensador; baja presión en el evaporador y presión intermedia en el absorbedor. Esto 
permite cuatro líneas de mejora, no excluyentes entre sí, con respecto a un ciclo de absorción 
puro, según Boer et al. (1998) y Jelinek et al. (2012): a) reducir la temperatura de generación; b) 
aumentar la diferencia de concentración, lo que permite reducir la relación de circulación; c) 
aumentar la temperatura a la que se produce la absorción, con lo que el sumidero de calor puede 
estar a mayor temperatura; y d) reducir la temperatura de evaporación. 
  































Uno de los primeros trabajos que proponen este esquema es una nota técnica publicada 
por Costello (1976) para aplicaciones de frío solar, en la que se incide en el hecho de que esta 
configuración permite reducir la temperatura de generación, posibilitando el uso de paneles 
solares menos costosos. Sawada et al. (1993) simularon este ciclo operando con la disolución 
NH3/H2O demostrando que, dependiendo de la relación de compresión del compresor mecánico, 
es posible operar a temperaturas de generación entre 60 y 80 ºC, mientras que en el ciclo de 
absorción puro es necesario un mínimo de 90 ºC.  
En Boer et al. (1998) simularon un ciclo de doble efecto con un compresor en la línea 
de baja presión con las disoluciones orgánicas CH3OH/DMETEG y TFE/DMETEG 
comprobando que ambas disoluciones pueden ser utilizadas con este ciclo para alcanzar 
mayores saltos de temperatura y que el calor puede ser evacuado al aire de manera directa. 
Además, según su simulación, la mezcla con metanol (CH3OH) como refrigerante tiene un 
incremento del COP del 50% con respecto al ciclo sin compresor, mientras que en la mezcla 
con TFE como refrigerante esta mejora es de sólo el 15%. Partiendo de estos resultados, Nogués 
(2001) desarrolló un prototipo operando con CH3OH/DMETEG y que consistía en un ciclo de 
simple efecto con compresor en la línea de baja presión para aplicaciones de calentamiento. 
Para aplicaciones de refrigeración, manteniendo el compresor entre el evaporador y el 
absorbedor, el ciclo pasaba a ser de doble efecto. El compresor utilizado en este prototipo era 
volumétrico de tipo Roots, con capacidad de trasegar grandes caudales volumétricos pero con 
un salto de presión máximo de 100 mbar. Una característica de este compresor era que no 
utilizaba lubricante, ya que sus rotores no llegaban a entrar en contacto. En los casos en que la 
relación de compresión sea más alta, los compresores mecánicos requieren normalmente aceite 
de lubricación, algo que puede resultar perjudicial al contaminarse la disolución de trabajo. Por 
esta razón, Fukuta et al. (2002) desarrollaron un prototipo de una máquina basada en el ciclo de 
la Figura 2.9 cuyo fluido de trabajo consistía en una mezcla de propano como refrigerante y 
aceite mineral como absorbente. Los resultados experimentales resultaron inferiores a los 
esperados por las dificultades en la absorción, ya que la afinidad entre estos componentes no es 
tan alta como debería ser en una máquina de absorción.  
Entre los estudios más recientes de ciclos de simple efecto potenciados con compresor 
mecánico en la línea de baja presión se incluyen los llevados a cabo por Ventas et al. (2010), 
donde realizan una simulación basada en modelos UA-ΔTLM en los intercambiadores de calor de 
este ciclo utilizando la disolución NH3/LiNO3 y evalúan multitud de parámetros característicos 
del ciclo de absorción (COP, relación de circulación, concentraciones, etc.) en función de la 
temperatura de generación y de la relación de compresión del compresor mecánico. De los 
resultados se deduce, por ejemplo, que el ciclo híbrido trabajando con una temperatura de 




generación de 67 ºC y una relación de compresión de 2,0 es capaz de producir la misma 
potencia frigorífica que el ciclo básico de absorción a 94 ºC.  
En Ventas et al. (2012) presentaron los resultados experimentales del compresor 
termoquímico de un ciclo con absorbedor adiabático sin recirculación, operando con 
NH3/LiNO3 y con todos los intercambiadores del tipo de placas. Este compresor termoquímico 
se ha estudiado como parte de un ciclo hibrido con compresor en la línea de baja presión 
variando la presión de absorción de manera equivalente a como lo haría dicho compresor. Los 
resultados son que el ciclo es capaz de operar a bajas temperaturas de generación, entre 57 y 70 
ºC, lo que posibilita su uso en aplicaciones de frío solar mediante colectores solares planos.  
En Zheng y Meng (2012) proponen dos parámetros alternativos para evaluar el 
funcionamiento de este ciclo híbrido: uno de ellos describe el beneficio de reemplazar trabajo 
mecánico por calor a baja temperatura y el otro sirve para evaluar la energía eléctrica ahorrada 
al utilizar el ciclo híbrido. En Meng et al. (2013) realizan una simulación con la disolución 
R134a/DMF para aplicaciones de frío solar con temperaturas de generación por debajo de 90 ºC 
y obtienen la relación de compresión óptima del compresor mecánico para maximizar los dos 
parámetros anteriores. Jelinek et al. (2012) realizan una simulación de este ciclo con la 
disolución R125/DMEU llegando a las mismas conclusiones: posibilidad de reducción de la 
temperatura de generación, reducción de la relación de circulación y aumento del COP con el 
aumento de la relación de compresión del compresor mecánico. 
El uso de compresores mecánicos en la línea de baja presión para construir un ciclo 
híbrido también se ha aplicado en el caso de ciclos de absorción GAX (Generator-Absorber-heat 
eXchange). Por ejemplo, Kang et al. (2004) simularon este ciclo GAX con compresor de baja 
con la disolución NH3/H2O comprobando que, manteniendo el resto de parámetros fijos, era 
posible reducir la temperatura de evaporación hasta 30 grados o, alternativamente, incrementar 
el COP hasta un 24% con respecto al caso del ciclo GAX simple.  
 
2.5.1.3 Ciclo híbrido de absorción con compresor en serie en la línea de alta presión 
En este ciclo el compresor mecánico se encuentra entre el generador y el condensador 
del ciclo de absorción, ver Figura 2.10. Al igual que en la configuración anterior, el ciclo 
híbrido resultante tiene tres niveles de presión en el refrigerante, pero en este caso la 
distribución sería: alta presión en el condensador, baja presión en el evaporador y en el 
absorbedor y presión intermedia en el generador y en el recuperador de calor. Las líneas de 
mejora con respecto al ciclo de absorción puro serían: a) reducir la temperatura de generación; 
b) aumentar la diferencia de concentración, lo que equivale a reducir la relación de circulación; 
y c) aumentar la temperatura de condensación. 





Figura 2.10: Esquema del ciclo de absorción con compresor mecánico en serie en la línea de alta presión. 
 
Las principales aplicaciones de este ciclo son para conseguir altas temperaturas de 
condensación (amplificador de calor) o para reducir la temperatura de generación, manteniendo 
el resto de temperaturas constantes. Entre los trabajos en los que se analiza este ciclo híbrido se 
puede citar el de Riffat et al. (1994), que presentaron un estudio teórico de un prototipo que 
consistía en una máquina de absorción de simple efecto rotativa, con un compresor de tornillo 
entre el generador y el condensador y que era accionado mediante un motor de combustión 
interna alternativo cuyo calor residual era aprovechado en el generador. Con este diseño rotativo 
se pretende aprovechar la fuerza centrífuga para crear finas láminas de disolución y con 
movimiento deslizante de forma que se incremente la transferencia de masa y de calor. El 
estudio se realizó con H2O/LiBr y con H2O/(KOH+NaOH+CsOH). Esta segunda disolución, al 
tener la curva de cristalización más desplazada, fue la elegida para aplicaciones de bombeo de 
calor hasta 60 ºC. 
 Ventas (2010) estudió los ciclos híbridos de simple efecto con el compresor en la línea 
de baja y en la de alta presión para la disolución NH3/LiNO3 y comprobó que, aunque ambos 
ciclos permiten reducir la temperatura de generación con respecto al ciclo básico, es el ciclo con 
el compresor de baja el que tiene mejores características técnicas y termodinámicas. Entre estas 
características se puede citar que, mientras que con el ciclo con el compresor de baja se reduce 
el riesgo de cristalización, con el ciclo de alta este riesgo aumenta con la relación de 
compresión. Otra desventaja es que la temperatura de salida del compresor en el ciclo con el 
compresor de alta puede ser demasiado elevada para determinadas aplicaciones. En cuanto a la 
principal característica termodinámica se tiene que el ciclo con el compresor de baja tiene 

















En cambio, esta configuración del compresor situado en la línea de alta presión puede 
ser favorable en ciclos de absorción multi-efecto. Por ejemplo, en Kim et al. (2002), simularon 
un ciclo de triple efecto, operando con H2O/LiBr y con un compresor en la línea de alta presión. 
El objetivo es evitar la corrosión en el generador debido a las altas temperaturas que se alcanzan 
en este componente. Por ejemplo, si se pretende reducir la temperatura de generación de 200 a 
160 ºC, la potencia necesaria en el compresor mecánico equivaldría al 3-5% de la potencia 
frigorífica. 
 
2.5.1.4 Otros ciclos híbridos de absorción con compresor 
Existen también ciclos híbridos de absorción/compresión que no entrarían en ninguna 
de las clasificaciones anteriores. Por ejemplo, en Riffat y Shankland (1993), los autores 
presentan varios ciclos resultantes de la combinación de compresores mecánicos con ciclos de 
absorción intermitentes. También presentan otros ciclos híbridos basados en ciclos de absorción 
continuos (de simple o doble efecto) en los que no se emplea energía térmica, sino que toda la 
energía aportada es mecánica. En la Figura 2.11 se puede ver uno de los ciclos propuestos por 
estos autores. Se trata de un ciclo basado en uno de absorción de simple efecto en el que el 
compresor mecánico está situado a la salida del generador, de forma que el refrigerante 
comprimido se condensa cediendo calor en el propio generador. El resultado de la simulación 
para el COP de este ciclo es de 3,78, operando con H2O/LiBr y con unas temperaturas de 
evaporación y del sumidero de calor de 5 ºC y 25 ºC, respectivamente. La principal ventaja de 
este ciclo híbrido es que el ciclo de absorción puede ser accionado también con energía térmica, 
aunque esta posibilidad no es simulada en este trabajo. 
 














2.5.2 Ciclos híbridos de absorción con eyector 
En este caso se han clasificado los ciclos híbridos absorción/eyector en función de si el 
fluido motriz del eyector está en fase líquida o gaseosa, estando el fluido succionado siempre en 
fase gaseosa en todos los ciclos encontrados en la literatura abierta. Con esta clasificación se 
está haciendo implícitamente una distinción según el tipo de energía principal utilizada en los 
eyectores.  
Así pues, en el caso de los eyectores líquido-gas, la energía aportada al fluido motriz es 
principalmente mecánica ya que en estos eyectores el fluido motriz es la propia disolución de la 
máquina de absorción, que ha sido previamente presurizada mediante una bomba. En el caso de 
los eyectores gas-gas, aunque el fluido motriz ha sido presurizado mediante una bomba cuando 
estaba en fase líquida, la energía principal aportada es térmica para conseguir que el fluido 
motriz alcance su fase gaseosa. Por lo tanto los eyectores del tipo líquido-gas pueden 
considerarse compresores mecánicos mientras que los eyectores gas-gas se consideran 
compresores térmicos. En los dos siguientes sub-apartados se van a mostrar los ciclos híbridos 
de absorción con eyector líquido-gas en el primero y con eyector gas-gas en el segundo. 
 
2.5.2.1 Ciclo híbrido de absorción con eyector líquido-gas 
La configuración más sencilla de este grupo de ciclos híbridos se consigue al sustituir la 
válvula reductora de presión de la disolución de la máquina de absorción por un eyector líquido-
gas; de tal manera que el fluido motriz es la disolución a alta presión proveniente del generador 
y el fluido succionado es el refrigerante a baja presión que sale del evaporador. La descarga del 
eyector se produce en el absorbedor a una presión intermedia, ver Figura 2.12. Con esta 
configuración, el ciclo híbrido no emplea energía extra ya que aprovecha la energía en forma de 
presión (energía mecánica) de la disolución que, de otra forma, se perdería en la válvula 
reductora de presión. Teóricamente esta configuración es válida para cualquier fluido de trabajo, 
pero en la práctica sólo puede aplicarse de manera eficiente en los casos en los que el 
refrigerante a la salida del evaporador tenga una alta densidad; con lo que, según esta 
consideración, los fluidos de trabajo que utilicen agua o metanol como refrigerante quedan 
excluidos, Wu y Eames (2000). 





Figura 2.12: Esquema del ciclo híbrido de absorción de simple efecto con eyector líquido-gas. 
 
Este tipo de ciclo híbrido de simple efecto ha sido estudiado mediante simulaciones 
termodinámicas. Entre estos trabajos teóricos se puede citar el de Chen (1988) que utiliza la 
disolución R22/DMETEG y, para simular el eyector, utiliza un modelo unidimensional en el 
que se considera flujo homogéneo a la salida de la garganta y sin absorción en ninguna zona del 
eyector. Obtiene una relación de áreas del eyector óptima para cada punto de funcionamiento 
del ciclo, con lo que el ciclo híbrido siempre tiene un COP mayor que el ciclo convencional sin 
eyector. Esto implica que, si se quiere diseñar una máquina capaz de trabajar en un amplio 
rango de temperaturas, como por ejemplo en aplicaciones de frío solar, el eyector debería tener 
una geometría totalmente regulable (principalmente diámetros de la garganta y de la boquilla). 
Sin embargo, según se comprobó en Vereda et al. (2012), si el eyector mantiene todas sus 
dimensiones fijas excepto el diámetro de la boquilla (el cual es regulable como el de la  Figura 
1.2b), el COP a altas temperaturas de generación en el ciclo híbrido puede llegar a ser inferior 
que en el ciclo convencional. En este trabajo, la simulación del ciclo híbrido se llevó a cabo con 
la disolución NH3/LiNO3 y estaba basada en modelos UA-ΔTLM en los intercambiadores de 
calor.  
Uno de los autores que más ha estudiado en los últimos años la incorporación de un 
eyector a la entrada del absorbedor ha sido Sözen. Así por ejemplo, en Sözen y Özalp (2003), 
estudiaron un ciclo de simple efecto basado en NH3/H2O con y sin eyector situado en la entrada 
del absorbedor. El modelo utilizado para simular el eyector era igual que el utilizado por Chen 
(1988). Los parámetros usados para comparar los ciclos son el COP, el COP exergético y la 
relación de circulación. Los resultados obtenidos mostraron que dichos parámetros eran siempre 
más favorables en el ciclo con eyector y que, además, el COP máximo en el ciclo con eyector se 
















Sözen et al. (2003 y 2004) proponen el uso de redes neuronales artificiales para reducir el 
tiempo y la complejidad de cálculo en la simulación del ciclo de absorción con eyector. En este 
caso operando con las disoluciones CH3OH/LiBr y CH3OH/LiCl. Mediante esta aproximación 
es posible predecir el funcionamiento del ciclo sin tener que utilizar las propiedades 
termodinámicas de la disolución. En Sözen et al. (2004) analizan el uso de lógica difusa en un 
ciclo igual que el anterior, pero operando con el fluido NH3/H2O. En Sözen y Akçayol (2004) 
los autores modelaron una máquina de NH3/H2O de simpe efecto con eyector accionada 
mediante energía solar, utilizando para ello redes neuronales artificiales. En Sözen y Özalp 
(2005) presentaron los resultados de su modelo, tanto en refrigeración como en climatización, 
utilizando energía solar como fuente de energía en varias ciudades de Turquía. 
También se ha estudiado la posibilidad de combinar el eyector líquido-gas en un ciclo  
transformador de calor por absorción, de manera similar al ciclo representado en la Figura 2.12. 
Algunos ejemplos de estos estudios son el de Shi et al. (2001), que simularon el ciclo con 
H2O/LiBr o el de Sözen y Yücesu (2007), que utilizaron en este caso como fluido de trabajo el 
par NH3/H2O. 
Daltrophe et al. (1994 y 1995) presentaron un modelo para calcular la transferencia de 
masa, de cantidad de movimiento y de calor entre la disolución, dispersada en gotas, y el 
refrigerante dentro del eyector. Dicho eyector, ver Figura 2.13, estaba diseñado para 
incrementar la transferencia de masa de refrigerante en las gotas dispersas de disolución y para 
recuperar parte de la presión mediante el difusor; por lo que en su diseño se suprimió la 
garganta y por lo tanto en él no se produce la onda de mezclado descrita en el sub-apartado 
2.4.3.1. 
  
Figura 2.13: Esquema del eyector líquido-gas utilizado por Daltrophe et al. (1994) y por Borde et al. (1995). 
 
Partiendo de este modelo para el eyector, que además de recuperar parte de la presión 
sirve como mezclador-pre-absorbedor, en Borde et al. (1995) se encuentran los resultados de la 














absorbentes orgánicos DMEU, MCL y DMETEG. Se comprobó que el COP con estas tres 
disoluciones fue muy parecido, pero la disolución R134a/DMETEG resultó la mejor opción al 
presentar menor relación de circulación. En Borde et al. (1997), simularon el mismo ciclo, pero 
en este caso con el refrigerante R124 y los absorbentes orgánicos DMAC, NMP, MCL, DMEU 
y DMETEG. Concluyeron que, de las anteriores combinaciones, la R124/DMAC era la que 
mejor COP, menor relación de circulación y mayor estabilidad térmica presentaba. 
Levy et al. (2002) perfeccionaron el modelo desarrollado por Daltrophe et al. (1994 y 
1995) incluyendo la influencia del ángulo de divergencia del difusor y demostraron que cuanto 
menor sea dicho ángulo mayor recuperación de presión y consecuentemente mayor pre-
absorción de refrigerante se obtendría. En Levy et al. (2004) realizaron un análisis paramétrico 
del ciclo híbrido con las disoluciones formadas por el refrigerante R125 y los absorbentes 
DMETEG, NMP, MCL, DMAC, DMEU y DMPU, siendo la mejor opción el par R125/DMEU. 
Jelinek et al. (2008) emplearon dicho modelo para simular un ciclo operando con las 
disoluciones formadas por el absorbente DMEU y varios refrigerantes HFC (R32, R125, R134a 
y R152a) y refrigerantes HCFC (R22 y R124). Los mejores resultados se obtuvieron con la 
disolución R124-DMEU, mientras que del primer grupo de refrigerantes la disolución R125-
DMEU fue la mejor opción. Mendes (2009) desarrolló un modelo para el eyector similar al de 
Levy et al. (2002) en el que incluyó las pérdidas por fricción con las paredes y lo aplicó a un 
ciclo trabajando con la disolución NH3/H2O. 
Una configuración más avanzada del ciclo representado en la Figura 2.12 consiste en 
recircular parte de la disolución que sale del absorbedor hacia el eyector de manera que, al 
aumentar el caudal de fluido motriz, la relación de compresión del eyector se incrementa. Esta 
recirculación implica un grado más de libertad en el ciclo, permitiendo ajustar el 
funcionamiento del eyector. Con este objetivo, Kumar et al. (1989) realizaron una simulación, 
con la disolución R600/DMF, de un ciclo con una única bomba de disolución en el que la 
recirculación se consigue desviando parte de dicha disolución hacia el eyector, Figura 2.14a. La 
simulación del eyector, que estaba en posición vertical con flujo ascendente, se realizó mediante 
una correlación empírica, obtenida por su grupo de investigación, Chung et al. (1984). En 
Kumar et al. (1993) presentaron los resultados experimentales de la máquina anterior, 
demostrando que se pueden obtener mayores COP a menores temperaturas de generación que 
en el ciclo de simple efecto convencional. La recirculación de disolución necesaria para el 
correcto funcionamiento del eyector era de 3 a 4 veces el caudal que entra en el generador.  
Otra posibilidad, además de recircular una parte de la disolución para aumentar el 
caudal de fluido motriz, es aumentar su presión a un nivel superior al de generación, dando al 
ciclo otro grado más de libertad, ver Figura 2.14b. Dicho ciclo fue propuesto por Wang et al. 




(1998) para su aplicación en frío solar, el cual simularon con la disolución NH3/LiNO3 y 
modelaron el eyector de la misma manera que Chen (1988).  
 
Figura 2.14: Esquema del ciclo híbrido de absorción con eyector líquido-gas: a) con recirculación y una bomba, 
Kumar et al. (1989 y 1993); b) con recirculación y dos bombas, Wang et al. (1998). 
 
 
2.5.2.2 Ciclo híbrido de absorción con eyector gas-gas 
Dentro de este grupo de ciclos híbridos existen multitud de configuraciones distintas y 
en varias de ellas se han llevado a cabo trabajos experimentales. 
Por ejemplo, Sun et al. (1996) presentaron un ciclo de simple efecto basado en la 
disolución H2O/LiBr en el cual la presión del generador es superior a la del condensador. Entre 
ellos se sitúa un eyector gas-gas, de forma que el fluido motriz es el vapor de agua a alta presión 
desorbido en el generador. El fluido succionado es una parte del refrigerante a baja presión que 
sale del evaporador y la mezcla resultante es descargada a una presión intermedia en el 
condensador, ver Figura 2.15a. De esta forma se pueden conseguir eficiencias cercanas a las de 
un ciclo de doble efecto pero con una configuración mucho más sencilla. Según las 
simulaciones, este ciclo alcanza un COP de 1,00 con una temperatura de evaporación de 5 ºC, 
una temperatura de 30 ºC para la condensación y absorción y una presión y temperatura de 
generación de 2,72 bar y 210 ºC, respectivamente. Aphornratana y Eames (1998) presentaron 
los resultados experimentales de este ciclo con buena concordancia con la simulación. 
Comprobaron que la eficiencia de este ciclo es muy dependiente de la del eyector y que además 
se corre el riesgo de corrosión por las altas temperaturas de generación. Jiang et al. (2002) 
llevaron a cabo un análisis termoeconómico de este ciclo híbrido comparándolo con uno de 
doble efecto, ambos con H2O/LiBr, indicando el tiempo de funcionamiento anual a partir del 
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Hong et al. (2011) presentaron un ciclo de este tipo en el que se incorpora un segundo 
generador de baja presión de forma que, dependiendo de la temperatura de aporte de calor 
disponible, puede operar como un ciclo híbrido o como un ciclo de doble efecto. Alexis y 
Rogdakis (2000 y 2002) desarrollaron una simulación de este mismo ciclo (Figura 2.15a), pero 
operando con la disolución NH3/H2O y presentaron los diagramas T-h y h-s de funcionamiento 
del ciclo. En este último trabajo, los autores analizaron también un ciclo de absorción de simple 
efecto con el eyector situado en la línea de baja presión, ver Figura 2.15b. En este ciclo, el 
eyector utiliza como fluido motriz una parte del refrigerante a alta presión producido en el 
generador (con la misma presión que la de condensación) para succionar todo el refrigerante que 
sale del evaporador. La descarga de este eyector se produce a una presión intermedia en el 
absorbedor; lo que permite, por ejemplo, evitar problemas de cristalización o reducir la 
temperatura de evaporación.  
El COP del ciclo representado en la Figura 2.15b es considerablemente menor que en el 
caso de la Figura 2.15a. Esto es debido a que, en el primero, parte del vapor de refrigerante 
generado no está destinado a la producción de frío, sino a aumentar la presión de absorción. En 
Mehr et al. (2012) se estudiaron estas dos posiciones del eyector gas-gas pero en ciclos GAX 
con NH3/H2O y comprobaron, al igual que antes, que el ciclo GAX con el eyector descargando 
en el condensador tiene mejor COP que el ciclo GAX con el eyector descargando en el 
absorbedor.  
 
Figura 2.15: Esquema del ciclo híbrido de absorción con eyector gas-gas en la línea de alta (a) y baja (b) presión. 
 
Wu y Eames (1998) presentaron un ciclo híbrido de absorción con re-compresión 
mediante el uso de un eyector gas-gas, Figura 2.16. Está basado en un ciclo de absorción de 
simple efecto convencional, con dos niveles de presión, operando con H2O/LiBr. La idea de este 
ciclo es alcanzar las altas eficiencias de un ciclo de doble efecto pero con una configuración 
menos compleja. El funcionamiento de este ciclo es como sigue: en una caldera se genera vapor 



























de agua a alta presión, que sirve como fluido motriz para un eyector gas-gas que succiona el 
vapor de agua desorbido en el generador de la máquina de absorción. El agua que descarga el 
eyector se condensa en un intercambiador de calor que se encuentra dentro del propio 
generador. De esta manera se proporciona el calor necesario para el generador de vapor de la 
máquina de absorción. Con esta configuración se evita por completo el problema de la corrosión 
ya que la disolución alcanza una temperatura máxima en el generador de 80ºC mientras que la 
caldera de agua está accionada por calor a 200ºC. El COP obtenido experimentalmente es de 
1,03; pero, modificando tanto el eyector como su relación de caudales, es posible llegar a un 
COP de 1,2, similar al de un ciclo de doble efecto, Wu (1999) y Eames y Wu (2000). 
 





2.6 Conclusiones del capítulo 
En este Capítulo se ha presentado una revisión de los trabajos relacionados con los 
distintos temas tratados en esta Tesis. En base a esta revisión se puede concluir lo siguiente: 
 Sobre el fluido de trabajo amoniaco-nitrato de litio se ha constatado, gracias a los 
múltiples trabajos disponibles en la literatura abierta, que es una disolución con gran 
potencial para ser empleado en máquinas de refrigeración de absorción, incluso en 
aplicaciones de frío solar. Se trata además de una disolución que ha sido estudiada tanto 
en trabajos teóricos como experimentales en varios de los temas tratados: la absorción 


















 En relación con la absorción adiabática, los trabajos consultados muestran que es un 
método de absorción capaz de reducir tanto el tamaño como el coste de la máquina de 
absorción. Al separar los procesos de transferencia de masa y de calor, esta tecnología 
permite optimizarlos de manera independiente, pudiendo introducir la disolución de la 
manera más conveniente sin limitaciones impuestas por la transferencia de calor. Por 
otro lado, los estudios también indican la necesidad de recircular parte de la disolución 
para mejorar la cantidad de refrigerante absorbido mediante este método. Estos dos 
últimos aspectos (la ausencia de restricciones a la hora introducir la disolución y la 
necesidad de recirculación) dan lugar a poder aplicar este método de absorción 
mediante un dispositivo tipo eyector. 
 La revisión bibliográfica sobre eyectores ha puesto de manifiesto la gran diversidad de 
eyectores en cuanto a fluidos de trabajo, diseños, aplicaciones, etc. La información 
consultada confirma la conveniencia de este tipo de dispositivos en sistemas o procesos 
donde la transferencia de masa es el proceso limitante, a la vez que permiten elevar la 
presión de un fluido de una manera muy sencilla, aunque con rendimientos no tan altos 
como los de un compresor. La mayor cantidad de información encontrada trata sobre el 
diseño y cálculo de eyectores gas-gas, al ser el tipo de eyector más utilizado. En cuanto 
a los eyectores líquido-gas, la mayor parte de la información encontrada está 
relacionada con su uso como “contactores” líquido-gas (para la industria química, p. e.) 
donde el objetivo es aumentar la transferencia de masa y no tanto la compresión del gas. 
Las pautas de diseño encontradas en la literatura para este tipo de eyectores son muy 
variables y dependen fuertemente de la aplicación concreta. 
 La información consultada sobre los ciclos híbridos de absorción/compresión, y en 
especial el ciclo con compresor en la línea de baja presión, pone de manifiesto que son 
ciclos que permiten mejorar las características de las máquinas de absorción 
convencionales y ampliar su rango de funcionamiento. Los ciclos híbridos de 
absorción/eyector han sido también estudiados tanto teórica como experimentalmente. 
La mayor parte de los trabajos sobre este tipo de ciclos híbridos se basan en los 
eyectores gas-gas, consiguiendo importantes diferencias entre los distintos niveles de 
presión en el ciclo. Los trabajos sobre ciclos híbridos donde se emplean eyectores 
líquido-gas se centran fundamentalmente en la recuperación de presión, sustituyendo la 
válvula de disolución por un eyector.  
 No se ha encontrado en la literatura abierta un ciclo como el que se propone en esta 
Tesis, por lo que se ha determinado la necesidad de desarrollar un modelo numérico 











3.1 Introducción al capítulo 
El objetivo de este capítulo es mostrar, mediante simulación termodinámica, la 
funcionalidad del ciclo híbrido propuesto en esta Tesis: el ciclo de absorción de simple efecto 
potenciado con un eyector-absorbedor adiabático (en adelante ciclo EAA). Para ello, se van a 
realizar comparaciones con los ciclos de absorción de simple efecto convencionales:  
a) Con absorbedor diabático, en adelante ciclo AD.  
b) Con absorbedor adiabático convencional, en adelante ciclo AAC.  
c) Con el ciclo AAC potenciado con un compresor mecánico en la línea de baja presión 
(ciclo AAC+CB), que sería un equivalente al ciclo propuesto y por ello válido 
comparativamente.  
En estas comparaciones todos los ciclos operan bajo las mismas condiciones exteriores 
de temperatura y caudal y utilizan como fluido de trabajo la disolución amoniaco-nitrato de 
litio.  
La distribución de este capítulo se ha realizado de la siguiente manera: en la Sección 3.2 
se describe en detalle el funcionamiento del ciclo EAA y se introducen los parámetros que más 
influencia tienen en él; en la Sección 3.3 se presenta el modelo numérico utilizado para la 
simulación de los distintos ciclos; en la Sección 3.4 se muestran y se analizan los resultados de 
las simulaciones, presentados en función de las temperaturas de los fluidos exteriores de la 
máquina; y finalmente, en la Sección 3.5, se exponen las principales conclusiones del capítulo.  
 
 
3.2 Descripción del ciclo con eyector-absorbedor adiabático (ciclo EAA) 
El ciclo propuesto en esta Tesis, ver Figura 3.1, consiste en un ciclo de refrigeración por 
absorción adiabática de simple efecto en el que toda la disolución, tanto la impulsada hacia al 
generador como la recirculada hacia el absorbedor, es bombeada hasta la presión de generación 
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Una vez en el evaporador el refrigerante pasa de nuevo a estado vapor tomando calor del fluido 
externo del evaporador (?̇?𝐸), produciendo el efecto frigorífico.  
Cabe destacar que no se ha hecho uso de un pre-enfriador del refrigerante líquido con el 
vapor que sale del evaporador, técnica mejoradora de la eficiencia del ciclo cuando la 
temperatura de evaporación es notablemente inferior a la de absorción/condensación, Kornelis 
(1982). Supondría añadir un intercambiador de calor vapor-líquido, que puede realizarse en 
cualquier momento. 
En el circuito de disolución, el vapor de refrigerante que sale del evaporador (4) es 
succionado por el eyector-absorbedor adiabático (EAA) donde es capturado por la disolución a 
una presión superior a la de evaporación, lo que intensifica la capacidad de absorción. A la 
salida del EAA (5) se tiene una disolución rica en refrigerante que es impulsada hasta la presión 
de generación (6) mediante la bomba de disolución. A continuación, una parte (?̇?𝑅𝑅 ) se 
recircula hacia el absorbedor mientras que el resto (?̇?7) se dirige hacia el generador atravesando 
el recuperador de calor. Al pasar por este recuperador se aumenta la eficiencia del ciclo gracias 
al precalentamiento de la disolución (7) usando el calor cedido por la disolución pobre en 
refrigerante que proviene del generador (8). Una vez en el generador la disolución es calentada 
mediante el fluido exterior (?̇?𝐺) a alta temperatura produciendo el vapor de refrigerante a alta 
presión (1) que entrará de nuevo en el condensador. Mientras tanto, la disolución pobre en 
refrigerante que ha salido del generador y ha cedido calor en el recuperador (9) se mezcla con la 
disolución rica en refrigerante que se ha recirculado, dando lugar a una mezcla con una 
concentración en refrigerante intermedia y a alta presión (10). Esta mezcla, después de ser 
enfriada (11) cediendo calor al fluido exterior en el subenfriador (?̇?𝑆𝐸), servirá como fluido 
motriz en el EAA. Como se explicará los dos párrafos siguientes, en este componente el fluido 
motriz es acelerado adquiriendo una alta velocidad de forma que el vapor de refrigerante (4) es 
arrastrado y comprimido por transferencia de cantidad de movimiento a la vez que es absorbido, 
cerrando de esta manera los circuitos de refrigerante y disolución. 
En la Figura 3.2a se muestra un esquema del EAA y en la Figura 3.2b la evolución 
cualitativa de la velocidad y la presión a lo largo de él. Entre los componentes del EAA se 
incluye una boquilla convergente que descarga un chorro de disolución (fluido motriz) a alta 
velocidad dentro de la cámara de succión, que está ocupada por refrigerante proveniente del 
evaporador. El eyector propuesto, como se puede ver en la Figura 3.2a, tiene una geometría 
parcialmente variable; es decir, el área de salida de la boquilla es regulable mediante el 
desplazamiento de un eje para adaptar el eyector a las condiciones de funcionamiento del ciclo, 
mientras que el resto de dimensiones del eyector se mantienen constantes. La posición de este 




eje vendrá determinada por el caudal de fluido motriz y por la diferencia de presiones entre el 
condensador y el evaporador.  
Aguas abajo de la cámara de succión se tiene la garganta o tubo de mezcla, de sección 
constante, donde el vapor de refrigerante es introducido por el líquido como consecuencia de la 
transferencia de cantidad de movimiento y se mezcla con él durante un proceso de dos etapas, 
detallado en Witte (1965 y 1969). La primera etapa se caracteriza por la ruptura del chorro y la 
penetración en el vapor, que es la fase inicialmente continua en el espacio, pues el chorro tiende 
a fracturarse a causa de las inestabilidades. La segunda etapa se conoce en la literatura como 
onda de mezclado (mixing shock). En ella se pasa a un flujo espumoso altamente turbulento de 
burbujas muy pequeñas de vapor en el líquido, que es ahora la fase espacialmente continua. La 
fuerza motriz de este proceso es la diferencia de velocidad entre el líquido y el vapor. Como 
consecuencia de esta onda de mezclado se produce un incremento de presión. Aguas abajo del 
tubo de mezcla se ubica un difusor que transforma la velocidad del fluido, eventualmente 
bifásico, en aumento de presión. Por último, a la salida del difusor se ha colocado un tramo 
recto para facilitar la descarga y para aumentar el tiempo de contacto entre la disolución y el 
refrigerante en el caso de que este no haya sido completamente absorbido.  
 
 
Figura 3.2: a) Esquema del eyector-absorbedor adiabático propuesto; y b) evolución cualitativa de la presión y la 
velocidad, vapor en línea de trazos. No a escala. 
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la presión de descarga del eyector entre la presión de evaporación, Ecuación 3.64. La principal 
diferencia es que en el ciclo EAA hay varios parámetros que afectan de manera más o menos 
notable a la rcEAA, dando lugar a otros tantos grados de libertad en el ciclo. La influencia de 
estos parámetros en el ciclo se explicará con más detalle en la Sección 3.4 con ayuda de gráficas 
obtenidas mediante simulación pero en los siguientes apartados se va a introducir brevemente.  
 
3.2.2 Efecto del fluido motriz 
Uno de los parámetros que más influencia tienen en el ciclo EAA es el fluido motriz 
(?̇?11 en la Figura 3.1), tanto en lo referente al caudal como en lo referente a la energía mecánica 
específica. En cuanto al primero, si se mantienen el resto de parámetros constantes y se aumenta 
el caudal de fluido motriz (equivalente a aumentar el caudal de disolución recirculada, ?̇?𝑅𝑅), la 
capacidad de absorción se incrementará por dos razones:  
1. En primer lugar, como en cualquier ciclo de absorción adiabática, al aumentar la 
disolución recirculada la cantidad de refrigerante que puede ser absorbido será mayor. 
2. En segundo lugar, al aumentar el caudal de fluido motriz la relación de compresión en 
el eyector será mayor y, por tanto, también lo será la presión de absorción.  
Lo mismo ocurre cuando la energía mecánica específica del fluido motriz aumenta. Esta 
energía viene dada por la diferencia de presiones a través de la boquilla del eyector, que 
determina la velocidad del chorro del fluido motriz, Ecuación 3.24. Dichas presiones, en 
definitiva, están marcadas por las temperaturas de condensación y evaporación. Así pues, 
cuanto mayor sea el salto de temperaturas a vencer por la bomba de calor, mayor será la energía 
mecánica específica del fluido motriz y por tanto también lo será la relación de compresión en el 
eyector, dando lugar a una mayor capacidad de absorción.  
Lógicamente, un aumento de este parámetro en cualquiera de las dos líneas (caudal o 
energía mecánica específica) implica un mayor consumo de energía mecánica (típicamente de 
origen eléctrico) en el bombeo de la disolución; por lo que tendrá que ser comparado con el 
consumo eléctrico total (de las dos bombas y del compresor) del ciclo AAC+CB equivalente 
para ver si el ciclo EAA es conveniente desde el punto de vista del consumo de electricidad. 
 
 




3.2.3 Efecto de las dimensiones del tubo de mezcla 
Tal y como se explicó en el Apartado 2.4.3, uno de los parámetros de diseño con más 
repercusión en el comportamiento de un eyector líquido-gas, y por tanto también la tendrá en el 
ciclo EAA, es la relación entre la longitud y el diámetro del tubo de mezcla del eyector (LM /dM). 
Según Cunningham y Dopkin (1974), si la longitud (LM) es demasiado corta, la segunda etapa 
del proceso de transferencia de cantidad de movimiento (onda de mezclado) se produciría en el 
interior del difusor en lugar de en el tubo de mezcla, reduciéndose la relación de compresión en 
el eyector. Si, por el contrario, dicha LM es demasiado larga, la onda de mezclado sí que se 
produciría en el interior del tubo de mezcla pero las pérdidas por fricción con la pared serían 
excesivas, reduciéndose igualmente la relación de compresión. 
La longitud óptima es de difícil determinación y en la literatura se dan valores 
orientativos obtenidos empíricamente en función de las condiciones de funcionamiento y de la 
geometría del eyector. Por este motivo, la longitud del tubo de mezcla no se tendrá en cuenta en 
las simulaciones de este capítulo sino que su elección se trasladará a una eventual fase última de 
diseño del ciclo EAA. En cambio, lo que sí que se tendrá en cuenta en las simulaciones como 
otro grado de libertad del ciclo EAA es el diámetro del tubo de mezcla (dM). Básicamente, según 
se demostró en Vereda et al. (2012), los eyectores con menor dM dan como resultado una mayor 
relación de compresión en el eyector lo que, al combinarlos con ciclos de absorción, permite 
que el ciclo pueda operar a menores temperaturas de generación. 
 
3.2.4 Efecto de la zona de absorción 
Otro parámetro de diseño que afecta notablemente al funcionamiento del ciclo EAA es 
la zona del eyector-absorbedor adiabático donde se produce la absorción. Es importante destacar 
que la absorción de vapor mejora la rcEAA debido al aumento de la densidad equivalente del 
fluido, tal y como se verá posteriormente en el Apartado 3.4.1, por lo que en las simulaciones se 
estudiarán tres posibles casos (dos casos límite y uno intermedio) dependiendo de la zona de 
absorción en el EAA:  
 El primer caso límite, Figura 3.4a, se tiene cuando no se absorbe nada de refrigerante en 
el cuerpo principal del eyector (tubo de mezcla y difusor) sino que se absorbe todo en el 
tramo de descarga. Esta situación se puede dar, por ejemplo, si el tiempo de residencia 
en el tubo de mezcla y el difusor no es suficiente y, en cambio, sí lo es en el tramo de 
descarga, donde la velocidad del flujo es más baja. La longitud necesaria del tramo de 
descarga se determinaría experimentalmente o mediante correlaciones existentes. Con 




lo cual, en este caso el eyector no actúa como un absorbedor, sino como un simple 
mezclador-compresor, dejando a la disolución y al refrigerante en condiciones 
favorables para la absorción en el tramo de descarga. 
 El segundo caso límite, Figura 3.4b, se produce cuando se absorbe todo el refrigerante 
en la garganta o tubo de mezcla; es decir, en el difusor y en el tramo de descarga el flujo 
es totalmente líquido. Esto implica que a la salida del difusor, debido a la recuperación 
de presión producida en él, la disolución está subenfriada. 
 El tercer caso, Figura 3.4c, es una ampliación del caso anterior ya que se tiene en cuenta 
la capacidad de absorción de la disolución según va aumentando la presión en el 
difusor. De manera que el refrigerante se absorbe tanto en la garganta como en el 
difusor, llegando a la saturación en estas dos partes del eyector, y en el tramo de 
descarga el flujo es totalmente líquido. 
 
Figura 3.4: Distintas zonas de absorción en el EAA: a) absorción sólo en el tramo de descarga; b) absorción sólo en 
el tubo de mezcla; y c) absorción en el tubo de mezcla y en el difusor. 
 
 
3.2.5 Subenfriamiento del fluido motriz 
El subenfriamiento que tiene el fluido motriz es un parámetro clave en el 
funcionamiento del ciclo EAA; pero en este caso no se trata de un grado de libertad del ciclo 
sino de un límite de operación como consecuencia del propio funcionamiento del eyector. Esto 
es debido a que en los ciclos potenciados con compresor mecánico en la línea de baja (tanto con 
absorbedor diabático como adiabático) no hay un límite inferior para la presión de evaporación; 
    a)                 b)                c) 




ya que es el propio compresor mecánico el encargado de mantener la diferencia de presión entre 
el evaporador y el absorbedor.  
En contraste, en el caso del ciclo EAA sí que existe dicho límite porque el refrigerante es 
comprimido utilizando la alta velocidad de un chorro de disolución en contacto directo con él, 
compartiendo por tanto la misma presión. Como consecuencia, la disolución debe estar lo 
suficientemente subenfriada como para evitar la desorción de refrigerante cuando la presión de 
evaporación es demasiado baja. Este subenfriamiento debe ser tanto mayor cuanto menor sea la 
presión de evaporación y cuanto mayor sea la concentración en refrigerante del fluido motriz 
(altos caudales de disolución recirculada). Sin embargo, como la velocidad del chorro de fluido 
motriz es alta (del orden de 40 m/s en las condiciones simuladas), su tiempo de residencia en la 
cámara de succión (que mide algunos cm) antes de la compresión es muy pequeño. Por lo tanto, 
es de esperar que la disolución pueda introducirse ligeramente sobrecalentada sin riesgo de 
desorción. Aguas abajo, gracias al efecto de la compresión dinámica producida en el tubo de 
mezcla y a la recuperación de presión en el difusor, el refrigerante puede ser absorbido. Esta 
característica del ciclo EAA es destacable frente al ciclo AAC, puesto que este último sólo puede 
operar cuando la disolución entra subenfriada en el absorbedor adiabático. 
A continuación se va a realizar un breve estudio para conocer hasta qué punto se puede 
introducir en el EAA el fluido motriz sobrecalentado. Para ello se va a equiparar el chorro de 
fluido motriz con un cilindro de disolución inmerso en una atmósfera de refrigerante puro. Con 
esta simplificación se puede conocer la dependencia con respecto al tiempo del perfil radial de 
concentración en refrigerante en una determinada sección del cilindro (chorro). En el Anexo II 
se puede ver el desarrollo matemático para obtener dicha dependencia y otros datos de interés. 
De esta manera se puede saber cuánto tiempo tardaría el chorro de fluido motriz en alcanzar una 
determinada concentración. Finalmente, comparando este tiempo con el que razonablemente 
está el chorro en el EAA antes de producir la compresión, se puede estimar si se produce una 
desorción relevante de refrigerante o no. Para este estudio se van a tomar valores típicos que se 
pueden tener en el EAA y se van a utilizar las ecuaciones desarrolladas en el Anexo II. Estos 
valores típicos son: 
 Concentración con la que es introducido el fluido motriz en el EAA (equivalente a la 
concentración inicial del cilindro):  
Xini = 0,5 
 Concentración de equilibrio a la presión de evaporación y a la temperatura a la que es 
introducido el fluido motriz (equivalente a la concentración en la superficie del 
cilindro):  
Xeq = 0,45 




 Difusividad másica del refrigerante en la disolución (para una concentración de X = 0,5 
y una temperatura de T = 40 ºC, Venegas et al. (2004):  
D = 1,62·10-9 m2/s 
 Radio exterior del chorro de fluido motriz (equivalente al radio exterior del cilindro):  
r0 = 1,25 mm 
 Velocidad del chorro de fluido motriz:  
V = 40 m/s 
Con ayuda de estos valores y con la Ecuación AII.9 se puede obtener el tiempo t = 
Fom·r0
2/D que tiene que transcurrir para que el cilindro de disolución desorba una cierta 
cantidad de refrigerante: ΔXdesor = (Xini - Xeq)·M(ξ=1,Fom). Donde M es la fracción de masa 
acumulada en todo el cilindro (ξ=1) y en un determinado tiempo (Fom). Esta evolución se ha 
representado gráficamente en la Figura 3.5. 
 




 Si se tiene en cuenta que la distancia recorrida por el chorro de fluido motriz en el EAA 
antes de que se produzca la onda de mezclado (y por tanto antes del incremento de presión) es 
del orden de 10 cm (o incluso menor, como se verá en los resultados experimentales), el tiempo 
de residencia del chorro de fluido motriz en el EAA es del orden de tEAA = 0,1 m / 40 m/s = 
2,5·10-3 s. Como se puede ver en la figura anterior, la cantidad de refrigerante que se puede 
desorber en este tiempo tan corto es prácticamente nula. Sin embargo, en la práctica el chorro de 
fluido motriz no se comporta como un cilindro perfecto sino que se desintegra en forma de 
gotas de mayor o menor tamaño, aumentando el área de transferencia de masa y, 
consecuentemente, facilitando la desorción de refrigerante del chorro de fluido motriz.  
Por tanto, este límite de operación en el ciclo EAA únicamente se indicará en la 

















3.65. Posteriormente, mediante los resultados experimentales, se establecerá un valor límite a 
este parámetro por debajo del cual el ciclo EAA no es capaz de operar. 
 
 
3.3 Descripción del modelo numérico 
 El modelo numérico utilizado en esta Tesis está basado en el desarrollado por Ventas 
(2010). Consiste en la resolución simultánea de las ecuaciones de conservación de masa y de 
energía para todos los componentes del ciclo y, para el caso del eyector-absorbedor adiabático, 
se añade la ecuación de conservación de movimiento lineal. Se asume estado estacionario y 
equilibrio mecánico y químico a la salida de todos los componentes. Como simplificación, no se 
han considerado las pérdidas de presión en los intercambiadores de calor ni en los conductos. 
 El modelo ha sido implementado mediante el software EES® de Klein et al. (1999). Las 
propiedades de la disolución se calculan mediante las correlaciones recogidas en el Anexo III, 
mientras que las propiedades del amoniaco y del agua (fluido externo) las facilita el propio 
software EES®. Las del amoniaco están basadas en las ecuaciones de estado desarrolladas por 
Tillner-Roth et al. (1993) y las del agua son las facilitadas por el NIST (National Institute of 
Standards and Technology). 
En los siguientes apartados se explica el procedimiento seguido para simular cada uno 
de los componentes, tanto del ciclo EAA propuesto como de los otros ciclos que sirven para 
realizar comparaciones: ciclo AD y ciclo AAC+CB. 
 
3.3.1 Intercambiadores de calor 
Todos los intercambiadores se han simulado con flujo en contracorriente, siendo agua 
pura en estado líquido el fluido externo en todos los intercambiadores en contacto con el 
exterior. La transferencia de calor se ha calculado con el método de la conductancia y la 
diferencia de temperaturas logarítmica media (?̇? = 𝑈𝐴∆𝑇𝐿𝑀), usando diferentes coeficientes 
globales de transferencia de calor (U) para cada región presente en los intercambiadores de 
calor. Las distintas regiones dependerán de si el flujo del refrigerante o de la disolución, según 
el intercambiador, es monofásico o bifásico. En la Tabla 3.1 se muestra un cuadro resumen de 
los tipos de flujos que se pueden presentar en cada intercambiador de calor y que se detallan a 
continuación: 




 En el condensador el refrigerante seguirá un flujo monofásico en estado vapor desde la 
entrada hasta que alcanza el estado de vapor saturado, pasando a flujo bifásico durante 
la condensación. Una vez condensado, el refrigerante puede ser subenfriado con lo que 
el flujo en la última parte del condensador sería monofásico en estado líquido.  
 En el evaporador el flujo de refrigerante será bifásico durante su evaporación y, si el 
evaporador es suficientemente grande, el refrigerante tendría un flujo monofásico en 
estado vapor sobrecalentado hasta su salida del evaporador. 
 En el caso del absorbedor diabático, se ha considerado que el flujo es siempre bifásico y 
que a la salida se tiene líquido saturado; mientras que en el subenfriador del absorbedor 
adiabático, el flujo es siempre monofásico en estado líquido.  
 En cuanto al generador y al recuperador de calor, pueden ocurrir dos situaciones 
distintas dependiendo de las condiciones de funcionamiento de la máquina de 
absorción. La primera situación es que la disolución rica en refrigerante llegue al 
generador en estado líquido y sea en el generador donde se desorba el refrigerante. En 
este caso el flujo en todo el recuperador de calor es monofásico en estado líquido y en el 
generador se tendrá primero flujo monofásico en estado líquido y luego flujo bifásico 
hasta la salida. La segunda situación que puede ocurrir es que la disolución rica en 
refrigerante empiece a desorber en el recuperador de calor; con lo que en el lado 
correspondiente del recuperador se tendrá una primera etapa de flujo monofásico en 
estado líquido y una segunda etapa de flujo bifásico, mientras que el flujo en el 
generador será en su totalidad bifásico. En el otro lado del recuperador se tiene líquido 
exclusivamente. 
Tabla 3.1: Tipos de flujo que pueden tener lugar en cada intercambiador de calor.  
1F,líq: flujo monofásico en estado líquido. 1F,vap: flujo monofásico en estado vapor. 2F: flujo bifásico. 
Componente 1F,líq 2F 1F,vap 
Condensador    
Evaporador -   
Generador   - 
Recuperador de calor   - 
Absorbedor diabático -  - 
Subenfriador   - - 
  
A continuación se presenta el método seguido para calcular la transferencia de calor en 
un intercambiador genérico, es decir, en el que existen los tres tipos de flujos o regiones.  




El primer paso consiste en calcular las áreas mínimas necesarias para que tenga lugar 
cada tipo de flujo. Para ello se utilizan los caudales, las propiedades de los fluidos y los 
coeficientes globales de transferencia de calor en cada región (Ureg). Dichas áreas se comparan 
con el área total (A) del intercambiador, que es un dato en la simulación, y de esta forma quedan 
delimitadas las distintas regiones en el intercambiador.   
            regA A    (3.1) 
Una vez dividido el intercambiador en regiones, se calcula el calor transferido en cada 
una de ellas resolviendo el siguiente conjunto de ecuaciones:  
 Potencia térmica transmitida en función del coeficiente global de transferencia de calor 
específico de cada región (Ureg):  
             ,reg reg reg LM regQ U A T      (3.2) 
 Diferencia de temperaturas logarítmica media: 
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   (3.3) 
 Balance de energía en el flujo caliente (despreciando la variación de energía cinética y 
potencial): 
             
, , , ,reg ent reg ent reg sal reg sal reg
cal cal
Q m h m h      (3.4) 
 Balance de masa en el flujo caliente: 
             
, ,ent reg sal reg
cal cal
m m      (3.5) 
 Balance de energía en el flujo frío (despreciando la variación de energía cinética y 
potencial): 
             
, , , ,reg ent reg ent reg sal reg sal reg
frío frío
Q m h m h      (3.6) 
 
 




 Balance de masa en el flujo frío: 
             
, ,ent reg sal reg
frío frío
m m      (3.7) 
Como aclaración a los balances de masa cabe mencionar que, cuando el flujo es 
disolución, el balance de masa se divide en un balance global y en otro de refrigerante, 
Ecuaciones 3.8 y 3.9 respectivamente: 
              , , , , , , , ,dis ent reg ref ent reg dis sal reg ref sal regm m m m      (3.8) 
             , , , , , , , , , ,dis ent reg ent reg ref ent reg dis sal reg sal reg ref sal regm X m m X m      (3.9) 
Finalmente se calcula la potencia térmica total ( ?̇? ) que se transfiere en el 
intercambiador sumando la potencia térmica transferida en cada una de las regiones:   
            regQ Q     (3.10) 
Para terminar este apartado sobre los intercambiadores de calor, es importante destacar 
las singularidades en la simulación tanto del generador como del absorbedor diabático: 
 Generador: para simular este intercambiador se emplean las ecuaciones anteriores pero 
incluyendo las consideraciones de que la disolución y el refrigerante salen del generador 
a la misma temperatura, Tdis,sal,G = Tref,sal,G , y que la disolución sale en condiciones de 
saturación o equilibrio, PG = fP,dis (Xsal,eq,G,Tdis,sal,G).  
 Absorbedor diabático: este componente se ha simulado como un intercambiador de 
calor con flujo en su totalidad bifásico, de manera que la absorción de refrigerante se 
produce a lo largo de todo el absorbedor y sólo a la salida del mismo se tiene flujo de 
disolución líquida. Por lo tanto, las ecuaciones para la simulación del absorbedor 
diabático son las mismas que para cualquier intercambiador, siendo la única 
simplificación la de despreciar la influencia del vapor de refrigerante en el cálculo de la 
diferencia de temperaturas logarítmica media (Ecuación 3.3). 
El método para calcular la concentración a la salida del absorbedor diabático (Xsal,AD) 
dependerá de si se considera que la eficiencia de la absorción es del 100% o inferior. En 
el primer caso la disolución saldrá en condiciones de saturación, con lo que Xsal,AD 
coincide con la concentración de equilibrio diabático Xsal,eq,di, obtenida a partir de Pabs = 
PAD = fP,dis (Xsal,eq,di,Tdis,sal,AD). En cambio, si se considera que la eficiencia de la absorción 
es inferior al 100%, se emplea el parámetro factor de aproximación al equilibrio 




diabático (Feq,di), que compara la cantidad de refrigerante realmente absorbido con la 
que se hubiera absorbido en caso de llegar al equilibrio diabático: Feq,di = (Xsal,AD – 
Xent,AD)/(Xsal,eq,di – Xent,AD). 
 
3.3.2 Absorbedor adiabático convencional 
La concentración de refrigerante a la salida de este componente en caso de llegar al 
equilibrio adiabático (Xsal,eq,adi), es la máxima concentración alcanzable en este tipo de 
absorbedores. Se calcula, para una determinada presión de absorción, resolviendo el conjunto 
formado por las Ecuaciones 3.11 a 3.14, sustituyendo el símbolo   por el subíndice eq,adi 
(equilibrio adiabático), y por la Ecuación 3.15a. 
Seguidamente, para evaluar el efecto que tiene la eficiencia de la absorción en el ciclo, 
se ha utilizado el factor de aproximación al equilibrio adiabático (Feq,adi). Este parámetro 
relaciona la cantidad de refrigerante absorbido con la cantidad de refrigerante que se hubiera 
absorbido en caso de llegar al equilibrio adiabático, ver Ecuación 3.15b. Así pues, una vez 
calculada Xsal,eq,adi y para un determinado Feq,adi, se pueden obtener el resto de parámetros 
(concentración, cantidad de refrigerante absorbido, temperatura y entalpía a la salida del 
absorbedor adiabático, etc.) resolviendo de nuevo las Ecuaciones 3.11 a 3.14, dejando libre el 
espacio ocupado por el símbolo   en los subíndices, y usando en este caso la Ecuación 3.15b. 
 Balances de masa global y de refrigerante: 
             , , , , ,dis ent ref ent dis salm m m       (3.11) 
             , , , , , ,dis ent ent ref ent dis sal salm X m m X        (3.12) 
 Balance de energía (despreciando la variación de energía cinética y potencial): 
              , , , , , , , , ,dis ent dis ent ref ent ref ent dis sal dis salm h m h m h      (3.13) 
 Entalpía de la disolución a la salida: 
              , , , , ,,dis sal h dis sal salh f X T       (3.14) 
 La siguiente ecuación depende de lo que se quiera resolver: para determinar la 
concentración de equilibrio adiabático se utilizará la presión de absorción (Ecuación 




3.15a); mientras que para evaluar la eficiencia de la absorción en el ciclo se utilizará el 
factor de aproximación al equilibrio adiabático (Ecuación 3.15b): 
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   (3.15) 
 
3.3.3 Válvulas reductoras de presión 
Tanto para la simulación de la válvula de refrigerante como para la de disolución se 
supondrán procesos adiabáticos y sin variación de entalpía:  
             sal enth h     (3.16) 
 
3.3.4 Recirculación de disolución 
En los ciclos con absorbedores adiabáticos, ciclos EAA y AAC, se lleva a cabo una 
recirculación de parte de la disolución que sale del absorbedor. El parámetro utilizado para 
evaluar su efecto en el ciclo es la relación de recirculación (rr), definida como el cociente entre 
el caudal de disolución recirculada hacia el absorbedor (?̇?𝑅𝑅) y el caudal de disolución que se 
dirige al generador (?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐺): 







     (3.17) 
El caudal, la concentración y las condiciones termodinámicas de la disolución después 
de la recirculación, para cualquiera de los ciclos con absorción adiabática, se obtienen 
resolviendo las siguientes ecuaciones: 
 Balance de masa global: el caudal de disolución que entra en el absorbedor adiabático 
(?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐴𝐴) es la suma del caudal de disolución que sale del generador (?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑠𝑎𝑙,𝐺) más 
el de disolución recirculada hacia el absorbedor (?̇?𝑅𝑅): 
             , , , ,dis ent AA dis sal G RRm m m      (3.18) 




 Balance de masa de refrigerante: la concentración después de la recirculación, es decir 
la de la disolución que entra en el absorbedor adiabático (Xent,AA), es intermedia entre la 
que se tiene a la salida del generador (Xsal,G) y la de salida del absorbedor adiabático 
(Xsal,AA):  
             , , , , , , ,dis ent AA ent AA dis sal G sal G RR sal AAm X m X m X     (3.19) 
 Balance de energía (despreciando la variación de energía cinética y potencial): el 
siguiente balance proporciona la entalpía de la disolución que entra en el subenfriador 
(hdis,ent,SE) conocidos los gastos másicos y la entalpías de los fluidos que se mezclan en el 
proceso de recirculación: la de la disolución pobre en refrigerante a la salida del 
recuperador de calor (hdis,sal,RC) y la de la disolución recirculada (hdis,†). En el caso del 
ciclo EAA la entalpía hdis,† es la de salida de la única bomba que hay en el ciclo; 
mientras que en el ciclo AAC, hdis,† es la de salida de la bomba de recirculación, donde 
el salto de presión es mucho menor. 
             , , , , , , , , ,†dis ent AA dis ent SE dis sal G dis sal RC RR dism h m h m h     (3.20) 
 
3.3.5 Bombas de disolución y recirculación 
La potencia eléctrica consumida por cada tipo de bomba, ya sea la de disolución o la de 
recirculación, se calcula mediante la siguiente ecuación:  
             
, ,
B





     (3.21) 
Donde ρ es la densidad de la disolución a la salida del absorbedor, ηis,B es el rendimiento 
isoentrópico de la bomba y ηem,B es el rendimiento electromecánico del motor de la bomba y del 
accionamiento mecánico. Tanto el gasto másico ?̇? y como el salto de presión ΔP dependerán 
del ciclo y del tipo de bomba, tal y como se recoge en la Tabla 3.2. 
Tabla 3.2: Valores de ?̇? y ΔP a introducir en la Ecuación 3.21 
Ciclo: 
 
AD AAC EAA 
Tipo de bomba: Disolución Disolución Recirculación Disolución 
?̇? ?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐺 ?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐺 ?̇?𝑅𝑅 ?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐺 + ?̇?𝑅𝑅 
ΔP PG – Pabs PG – Pabs ΔPRR PG – PTD 
 




En el caso del ciclo EAA, PTD indica la presión obtenida a la salida del tramo de 
descarga del eyector-absorbedor adiabático. En la simulación del ciclo AAC se ha asumido una 
diferencia de presiones de ΔPRR = 150 kPa para la bomba de recirculación. Este valor de ΔPRR se 
ha tomado como un valor representativo del salto de presión necesario para introducir la 
disolución mediante atomizadores en el absorbedor adiabático, Zacarías (2009) y Ventas et al. 
(2010). 
 
3.3.6 Compresor mecánico de refrigerante 
En el ciclo AAC potenciado por compresor mecánico de refrigerante en la línea de baja 
presión (AAC+CB) la potencia eléctrica consumida por este compresor se calcula mediante:  









     (3.22) 
Donde ?̇?𝑟𝑒𝑓  es el gasto másico de refrigerante, Δhis,CB es el salto de entalpía del 
refrigerante siguiendo un proceso isoentrópico, ηis,CB es el rendimiento isoentrópico del 
compresor y ηem,CB el rendimiento electromecánico del motor y del accionamiento del 
compresor. La relación de compresión de este compresor (rcCB) será un dato para la simulación 
y se define como la presión a su salida (la de absorción) entre la presión a su entrada (la de 
evaporación): 





     (3.23) 
 
3.3.7 Eyector-absorbedor adiabático 
Para obtener las ecuaciones que gobiernan el eyector-absorbedor adiabático (EAA) se 
han realizado las siguientes hipótesis aproximativas, según Chen (1988) y Cunningham (1974): 
1. No hay transferencia de calor con el exterior. 
2. El flujo es estacionario y unidimensional. 
3. Las pérdidas por fricción (viscosidad) y de mezclado se tendrán en cuenta mediante 
rendimientos en cada componente del eyector: boquilla ηboq, garganta ηgar y difusor ηdif. 
4. El fluido motriz y el fluido succionado mantienen a la entrada la presión de remanso del 
generador y del evaporador respectivamente. 




5. La presión de la cámara de succión es igual a la presión de evaporación. Para que la 
diferencia entre estas dos presiones sea significativa sería necesaria una velocidad del 
chorro del fluido motriz extremadamente alta, Cunningham (1974). 
6. El efecto del fluido succionado en la entrada de la garganta es despreciable frente al 
efecto del fluido motriz para el cálculo del balance de conservación de cantidad de 
movimiento. 
7. Las propiedades del flujo son uniformes después de completar el mezclado a la salida 
de la garganta (flujo homogéneo). 
8. La velocidad a la salida del tramo de descarga hace su energía cinética despreciable 
frente a la de presión ya que en este punto el refrigerante ha sido totalmente absorbido. 
9. Los efectos de la gravedad son despreciables dada la escasa diferencia de cotas. 
10. El flujo es incompresible, debido a los bajos números de Mach encontrados y a la baja 
fracción vacía (de vapor). 
A continuación se van a presentar las ecuaciones de cada componente del EAA 
separándolas en sub-apartados para mayor claridad. Todas las ecuaciones presentadas en los 
sub-apartados 3.3.7.1 a 3.3.7.4 son necesarias para simular el EAA en cualquiera de los tres 
casos analizados de absorción en el Apartado 3.2.4: que se absorba todo el refrigerante en el 
tramo de descarga; que se absorba todo en la garganta; o que se absorba una parte en la garganta 
y el resto en el difusor. Además, a dichas ecuaciones hay que añadir las que se encuentran en el 
sub-apartado 3.3.7.5 según se quiera simular una zona de absorción en el EAA u otra.  
Por otro lado, al igual que se ha hecho con el absorbedor adiabático convencional 
(Apartado 3.3.2), se ha considerado también el factor de aproximación al equilibrio adiabático 
(Feq,adi) para evaluar el efecto que tiene la eficiencia de la absorción en el ciclo EAA. En el sub-
apartado 3.3.7.5 se explica también el procedimiento de cálculo para simular el EAA, así como 
el significado del símbolo   de los subíndices.  
Los subíndices de las siguientes ecuaciones que indican una localización (N, M, D y 
TD) se corresponden con las de la Figura 3.2.  
 
3.3.7.1 Boquilla del fluido motriz 
 Balance de energía: la velocidad del líquido motriz a la salida de la boquilla (VN) se 
obtiene aplicando la ecuación de conservación de la energía teniendo en cuenta las 
hipótesis #4 y #5, donde ηboq ≤ 1 tiene en cuenta las degradaciones por viscosidad. 














     (3.24) 
 Balance de conservación de masa: el área de salida efectiva de la boquilla (Aboq,ef) se 
calcula mediante: 








     (3.25) 
 
3.3.7.2 Garganta o tubo de mezcla 
 Balances de masa global y de refrigerante: 
             , , , ,total dis ent ref entm m m       (3.26) 
             , , , , ,total dis M ref Mm m m        (3.27) 
             , , , , , , , ,dis ent ent ref ent dis M M ref Mm X m m X m         (3.28) 
 Balance de cantidad de movimiento: la primera aproximación que se hace en este punto 
es la de asumir que la presión en la cámara de succión es igual a la presión de 
evaporación, PE (hipótesis #5). 
              , , , , , , , , ,E N dis ent N E M boq ef ref ent ref N M M total MP A m V P A A m V P A m V              
También se ha asumido que el efecto del refrigerante en la entrada de la garganta es 
despreciable frente al efecto de la disolución (hipótesis #6): 
 ,dis ent Nm V  >> , , , ,ref ent ref Nm V   
Con lo que el balance de cantidad de movimiento, despejando ,MP   y añadiendo el 
rendimiento de la garganta, quedaría de la siguiente manera: 
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   (3.29) 
 Donde la velocidad al final de la garganta se calcula mediante: 















     (3.30) 
 Para el cálculo de la densidad se ha asumido flujo homogéneo (hipótesis #7): 
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, ,, ,















    (3.31) 
 Las densidades de las distintas fases son: 
              , , , , ,,dis M dis M Mf X T        (3.32) 
              , , , , ,,ref M ref M Mf P T        (3.33) 
 Balance de energía (despreciando la variación de energía potencial gravitatoria): 
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  (3.34) 
Las entalpías de las distintas fases son: 
              , , , , ,,dis M h dis M Mh f X T       (3.35) 
              , , , , ,,ref M h ref M Mh f P T       (3.36) 
 
3.3.7.3 Difusor 
 Balance de masa global y de refrigerante: 
             , , , , ,total dis D ref Dm m m        (3.37) 
             , , , , , , , , , ,dis M M ref M dis D D ref Dm X m m X m           (3.38) 
 Balance de cantidad de movimiento: la fuerza ejercida por las paredes del difusor sobre 
el fluido se ha estimado como  ,M D MP A A  , Bergander et al. (2008). 




              , , , , , , ,M M total M D D total D M D MP A m V P A m V P A A             
La ecuación anterior, despejando ,DP   y añadiendo el rendimiento del difusor, queda 
de la siguiente manera: 
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dif totalM M
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   (3.39) 
 La velocidad en la sección de salida del difusor es: 











     (3.40) 
 Donde la densidad es, asumiendo flujo homogéneo (hipótesis #7): 
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    (3.41) 
 Las densidades de las distintas fases: 
              , , , , ,,dis D dis D Df X T        (3.42) 
              , , , , ,,ref D ref D Df P T        (3.43) 
 Balance de energía (despreciando la variación de energía potencial gravitatoria): 
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  (3.44) 
Las entalpías de las distintas fases son relaciones constitutivas: 
              , , , , , ,,dis D h dis D dis Dh f X T       (3.45) 
              , , , , ,,ref D h ref D Dh f P T       (3.46) 
 




3.3.7.4 Tramo de descarga 
 Balance de masa global y de refrigerante: en cualquiera de los tres casos analizados 
sobre la absorción en distintas zonas del eyector, se ha fijado que a la salida del tramo 
de descarga el caudal de refrigerante es nulo, , , 0ref TDm   . 
             , , ,total dis TDm m      (3.47) 
             , , , , , , , ,dis D D ref D dis TD TDm X m m X         (3.48) 
 Balance de energía: se ha despreciado la variación de energía potencial gravitatoria y 
también la energía cinética a la salida del tramo de descarga, ya que en este punto el 
flujo es totalmente líquido (hipótesis #8). 
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  (3.49) 
La entalpía de la disolución a la salida del tramo de descarga: 
              , , , , ,,dis TD h dis TD TDh f X T       (3.50) 
 
3.3.7.5 Particularidades en función de la zona de absorción 
Como se ha mencionado anteriormente, las Ecuaciones 3.24 a 3.50 son generales para 
modelizar cualquiera de los casos descritos en la Apartado 3.2.4 sobre absorción en distintas 
zonas del EAA; pero, además, hay que añadir las ecuaciones particulares para cada caso de 
absorción y que se presentan en este sub-apartado.  
El procedimiento seguido para simular el EAA consiste en obtener primero la 
concentración de equilibrio adiabático en cada zona del eyector donde se produce absorción. 
Para ello se resolverán conjuntamente las Ecuaciones 3.24 a 3.50 y las correspondientes a cada 
caso, sustituyendo el símbolo   por el subíndice eq,adi (equilibrio adiabático), y utilizando las 
ecuaciones que dependen de la presión (Ecuación 3.#a). 
Una vez obtenidas las concentraciones de equilibrio y para un determinado factor de 
aproximación al equilibrio adiabático (Feq,adi), se pueden obtener el resto de parámetros de 
interés (concentraciones, cantidad de refrigerante absorbido, temperaturas, presiones, etc.) 




resolviendo de nuevo las Ecuaciones 3.24 a 3.50 junto con las correspondientes a cada caso, 
pero esta vez dejando libre el espacio ocupado por el símbolo   en los subíndices, y utilizando 
las ecuaciones que dependen del Feq,adi (Ecuación 3.#b). 
Las ecuaciones particulares para cada caso estudiado de absorción en el EAA son: 
 Toda la absorción de refrigerante se produce en el tramo de descarga, Figura 3.4a: se 
asume que no hay pérdida de carga en el tramo de descarga, con lo que la presión en 
esta parte es la alcanzada a la salida del difusor PTD = PD. 
             , , , ,ref M ref entm m      (3.51) 
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   
 
, , , , , , ,
,
, ,
,TD eq adi P dis TD eq adi TD eq adi
TD D
eq adi
TD eq adi D








   (3.53) 
 Toda la absorción se produce en el tubo de mezcla, Figura 3.4b: 
             , , 0ref Mm       (3.54) 
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   (3.56) 
 Se absorbe refrigerante tanto en el tubo de mezcla como en el difusor, Figura 3.4c: 
             , , 0ref Dm       (3.57) 
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   (3.59) 
 
3.3.8 Parámetros para el análisis del ciclo 
Los siguientes parámetros servirán para analizar y comparar los distintos ciclos: 
 Coeficiente de operación térmico (COPT): indica la potencia útil producida (potencia 
frigorífica en el evaporador, ?̇?𝐸) por unidad de potencia térmica consumida de la fuente 
de calor (?̇?𝐺). 





            (3.60) 
 Coeficiente de operación (COP): similar al anterior pero en este caso se tiene en 
consideración toda la potencia consumida, es decir, incluyendo tanto la potencia térmica 
del generador (?̇?𝐺) como la potencia eléctrica (?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐). La potencia eléctrica incluye la 
de las bombas y la del compresor cuando se trate del ciclo AAC+CB.    







          (3.61) 
 Coeficiente de operación eléctrico (COPelec): evalúa la eficiencia frigorífica del 
consumo extra de energía eléctrica. Para ello se compara el incremento de potencia 
frigorífica conseguido (𝛥?̇?𝐸) al aportar potencia eléctrica extra al ciclo con respecto al 
ciclo no híbrido (?̇?𝑒𝑥𝑡𝑟𝑎).  






           (3.62) 




 Relación de energía primaria (PER): en este parámetro se compara el calor útil obtenido 
en el evaporador con la energía primaria utilizada. Si el calor de generación proviene de 
una fuente de calor residual o es de origen renovable, la única energía primaria utilizada 
es la necesaria para producir la electricidad consumida en el ciclo. Para tener en cuenta 
la eficiencia en la conversión de calor en electricidad, se ha considerado un rendimiento 
medio de producción de electricidad de 𝜂𝑒𝑙𝑒𝑐 = 0,4; valor representativo del conjunto 
del parque eléctrico en España, IDAE (2014). 





           (3.63) 
En cuanto al EAA en particular, los parámetros que se van a utilizar en este capítulo son 
los siguientes:  
 Relación de compresión del eyector (rcEAA): definida como la presión a la que descarga 
el eyector entre la presión de admisión del fluido secundario (refrigerante entrante). 





            (3.64) 
 Subenfriamiento de la disolución entrante (ΔTent): para evaluar en qué condiciones de 
saturación se introduce la disolución (fluido motriz) en el EAA, se ha utilizado este 
parámetro, que es la diferencia entre la temperatura de equilibrio de la disolución 
(Teq,dis,ent,EAA) y la temperatura a la que se introduce en el EAA (Tdis,ent,EAA). La temperatura 
de equilibrio se calcula con la concentración de entrada y con la presión de succión del 
EAA (presión de evaporación), es decir: Teq,dis,ent,EAA = fT,dis (Xent,EAA,PE). Tal y como está 
definido, si ΔTent es negativo implica que la disolución se introduce sobrecalentada en el 
EAA, lo que en un ciclo AAC no sería posible. Valores positivos indican condiciones de 
subenfriamiento de la disolución.  
             , , , , ,ent eq dis ent EAA dis ent EAAT T T           (3.65) 
 
 




3.4 Simulación del ciclo EAA 
En esta sección se van a presentar los resultados de la simulación de los distintos ciclos 
operando bajo las mismas condiciones exteriores de temperatura y caudal. Para ello se han 
impuesto una serie de variables comunes a todos los ciclos y que se muestran a continuación. 
Las variables de entrada a la simulación relacionadas con los intercambiadores de calor 
se indican en la Tabla 3.3. Se ha considerado que todos ellos tienen la geometría representativa 
de un intercambiador de placas unido por fusión del modelo AN76 de Alfa Laval®. Además, 
para poder aplicar correctamente el método de la conductancia y la diferencia de temperaturas 
logarítmica media ( ?̇? = 𝑈𝐴∆𝑇𝐿𝑀 ), se han mantenido constantes tanto los parámetros 
característicos del fluido exterior (gasto másico, ?̇?𝑒𝑥𝑡, y temperatura de entrada, Text,ent) como 
los característicos del propio intercambiador (área total, A, y coeficientes globales de 
transferencia de calor, U). Todos estos valores se han tomado siguiendo el mismo 
procedimiento que Ventas (2010) en su simulación. En cuanto a los valores de U para cada 
región, se han obtenido mediante las correlaciones para evaporación (Gorenflo) y condensación 
(Tovazhhnyanskiy y Kapustenko) recogidas en Wang et al. (2007) y para flujo monofásico la 
correlación de Thonon recogida en Ayub et al. (2003). Las áreas del condensador y del 
evaporador se han seleccionado de forma que no se produzca una evaporación o condensación 
incompleta para el máximo caudal de refrigerante encontrado en la simulación, mientras que el 
resto de áreas se han calculado siguiendo el estudio termo-económico propuesto por Ventas et 
al. (2009). En particular, para poder hacer comparaciones entre los ciclos con absorción 
adiabática y el ciclo con absorción diabática, el valor de la conductancia (UA) se mantiene igual 
en todos ellos, de manera que los ciclos sean equivalentes desde este punto de vista. 














Condensador 1,2 0,25 30 1.000 1.800 200 
Evaporador 0,7 0,25 10 - 2.500 200 
Generador 0,6 0,1 Variable 1.500 2.000 - 
Recuperador de calor 0,5 - - 1.500 2.000 - 
Absorbedor diabático 1 0,25 30 - 1.500 - 
Subenfriador 1 0,25 30 1.500 - - 
 
En la Tabla 3.4 se muestran los rendimientos isoentrópicos y electromecánicos de las 
bombas y del compresor mecánico así como los de los principales componentes del EAA que se 
han tomado para la simulación. El rendimiento de un eyector líquido-gas dependerá en gran 




medida de la eficiencia en la conversión de energía en la boquilla, de la relación 
longitud/diámetro del tubo de mezcla y del ángulo del difusor. Para tener en cuenta estos 
parámetros en el modelo propuesto, por simplicidad, se han consultado los coeficientes de 
rendimiento de la literatura abierta más conocida, Cunningham (1974), Chen (1988) y Wang et 
al. (1998). 
Tabla 3.4: Valores de los rendimientos utilizados en la simulación 
Componente Variable  Valor 
Bomba de disolución 
ηis,B,dis  0,7 
ηem,B,dis  0,7 
   
Bomba de recirculación 
ηis,B,rr  0,7 
ηem,B,rr  0,7 
   
Compresor 
ηis,CB  0,7 
ηem,CB  0,7 





ηgar  0,9 
ηdif  0,8 
 
En cuanto a las dimensiones del eyector-absorbedor adiabático, las únicas variables 
independientes que son necesarias de él en el modelo desarrollado son el diámetro de salida del 
difusor (dD) y el del tubo de mezcla (dM), puesto que el diámetro efectivo de salida de la 
boquilla se calcula según las condiciones de funcionamiento del ciclo, Ecuación 3.25. En la 
Tabla 3.5 se recogen los valores de entrada de estos diámetros para la simulación. Se han 
considerado tres valores distintos del diámetro del tubo de mezcla (dM = 4; 6 y 8 mm) para 
evaluar el efecto que tiene este parámetro en el ciclo. Se han escogido estos valores de dM a 
partir de los resultados observados en Vereda et al. (2012) y teniendo en cuenta que, desde el 
punto de vista práctico, estos diámetros son fáciles de mecanizar con herramientas estándar 
durante la fabricación del prototipo del EAA, tal y como se verá en la Sección 4.3. En cuanto al 
diámetro de salida del difusor, se ha tomado un valor suficientemente grande como para que la 
velocidad a la salida del mismo sea despreciable. El valor dD = 20 mm se ha escogido teniendo 
en cuenta únicamente motivos prácticos, ya que este diámetro coincide aproximadamente con el 
de succión de la bomba en la instalación experimental. 
Tabla 3.5: Valores de entrada a la simulación para las dimensiones del eyector-absorbedor adiabático (EAA) 
Variable Valor 
Diámetro de  
salida del difusor (dD) 
20 mm 
  
Diámetro del  









 Finalmente, las últimas variables de entrada necesarias para la simulación son las 
referentes a las condiciones internas del ciclo: temperaturas de condensación y evaporación y  
caudal de disolución entrante al generador, Tabla 3.6. 










Caudal de disolución 
bombeada hacia  
el generador (?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑒𝑛𝑡,𝐺) 
0,03 kg/s 
  
Por último, si no se indica lo contrario, la simulación se ha realizado asumiendo que la 
eficiencia de la absorción, tanto en el absorbedor diabático como en los adiabáticos, es del 
100% (Feq,di = Feq,adi = 1).  
 
3.4.1 Análisis de la relación de compresión en el EAA (rcEAA) 
El primer parámetro del ciclo propuesto que se va a estudiar es la relación de 
compresión alcanzada en el EAA (rcEAA) ya que de él dependen en gran medida el resto de 
parámetros de interés del ciclo (COPT, COP, PER, etc.). Por simplicidad, para este análisis se va 
suponer que la absorción se produce completamente en la garganta del EAA. Posteriormente, en 
el Apartado 3.4.2, se analizará el efecto que tiene (sobre rcEAA y sobre el ciclo en general) que el 
refrigerante sea absorbido en una u otra zona del EAA. 
Tal y como se indicó durante la descripción del ciclo (Sección 3.2), la fuerza motriz del 
EAA proviene de la diferencia de velocidad entre el líquido y el vapor. Por este motivo, se va a 
evaluar en primer lugar el efecto que tiene sobre rcEAA la velocidad del fluido motriz a la salida 
de la boquilla (VN). En la Figura 3.6 se han representado VN y la densidad del fluido motriz (ρ11) 
en función de la temperatura de entrada del fluido exterior al generador (TG,ent) y para tres 
relaciones de recirculación distintas (rr = 1; 3 y 5). Los resultados corresponden con los del 
ciclo EAA con un diámetro del tubo de mezcla de dM = 6 mm. Para otros diámetros dM los 















??? ??????? ??????? ?????? ???? ?????? ?????????? ????? ?????????? ??? ?????? ??? ?????????????
??????? ???????? ????? ????????????????????????????? ????????????????????? ??????????? ???
????????????????? ?????????????????????????? ???????????? ????????????????????????????????
???????????????????????????????????????????????????????????????????????????????????????
???? ??????????? ????????? ??? ????????????????????????? ???????? ??? ???????????? ??




















































de mezcla distinto: dM = 4; 6 y 8 mm, respectivamente. Al igual que en la Figura 3.6, se han 
considerado tres relaciones de recirculación en cada figura (rr = 1; 3 y 5). A la vista de estas 
figuras se deducen las siguientes conclusiones, separadas según el parámetro modificado: 
 Temperatura de entrada del fluido exterior al generador (TG,ent): como se puede ver, en 
todos los casos rcEAA tiene una tendencia lineal y ligeramente descendente con TG,ent. 
Esto es una consecuencia directa de la reducción de la velocidad del fluido motriz (VN) 
y del aumento del refrigerante producido (lo que equivale a una reducción del caudal de 
fluido motriz ?̇?11) a medida que aumenta TG,ent.  
 Relación de recirculación (rr): el incremento de rr, para un determinado dM y una 
determinada TG,ent, resulta en un aumento en la rcEAA. Esto es debido al aumento tanto de 
VN, como se ha visto en la Figura 3.6, como al aumento del caudal de fluido motriz. 
 Diámetro de la garganta (dM): para unas determinadas TG,ent y rr, la rcEAA aumenta según 
disminuye dM. Esto se debe a que, a pesar de que una reducción de dM provoca un 
aumento de la velocidad de la mezcla (VM) en la garganta (Ecuación 3.30), dicha 
reducción del diámetro tiene más peso en el balance de conservación de movimiento 
(Ecuación 3.29), provocando un mayor incremento de presión en el tubo de mezcla y 
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3.4.2 Análisis de la zona de absorción 
A continuación se va a estudiar cómo afecta en el ciclo EAA la absorción del  
refrigerante en una u otra zona del EAA (ver Apartado 3.2.4). El objetivo de este apartado es, 
una vez analizados los resultados de la simulación y teniendo en cuenta ciertas consideraciones 
prácticas, determinar la zona de absorción más adecuada. El resto de simulaciones presentadas 
en este Capítulo, a no ser que se indique lo contrario, se llevarán a cabo teniendo en cuenta que 
el refrigerante es absorbido en esta zona del EAA. 
Básicamente, el análisis de la zona de absorción se reduce al análisis de la relación de 
compresión del EAA (rcEAA). Por ello se ha representado en la Figura 3.8a la variación de rcEAA 
con la temperatura TG,ent. Además, como apoyo a la figura anterior, se ha representado también 
la evolución de COPT con TG,ent, Figura 3.8b. En ambas figuras se muestran los resultados de la 
simulación correspondientes al ciclo EAA con tres diámetros del tubo de mezcla distintos (dM = 
4, 6 y 8 mm) y considerando las tres posibles zonas de absorción en el EAA: i) que se absorba 
todo el refrigerante en la garganta; ii) que se absorba tanto en la garganta como en el difusor; y 
iii) que se absorba todo en el tramo de descarga. Los resultados representados en estas figuras 
son los correspondientes a una determinada relación de recirculación (rr = 3). Para otros valores 
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también que, cuando todo el refrigerante se absorbe en la garganta, la relación de 
compresión se puede aproximar a un valor promedio, que en los casos representados es 
𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴  = 1,67; 1,34 y 1,20 para dM = 4, 6 y 8 mm, respectivamente. Al absorberse todo 
el refrigerante en la garganta, la disolución saldrá del EAA subenfriada debido al 
incremento de presión en el difusor y por lo tanto tendrá la capacidad de absorber una 
cierta cantidad adicional de refrigerante.  
 Absorción en la garganta y en el difusor: cuando la absorción tiene lugar tanto en la 
garganta como en el difusor, los resultados son prácticamente iguales que en el caso 
anterior y por esta razón las curvas apenas se distinguen. Esta gran similitud se debe a 
que el incremento de presión producido en el difusor es muy pequeño (del orden del 1-
5% del incremento total de presión en todos los casos simulados) con lo que el aumento 
de refrigerante absorbido con respecto al caso anterior es mínimo. Por ejemplo, en los 
casos representados, el porcentaje de refrigerante que se absorbe en el difusor con 
respecto al total absorbido es, en promedio, un 2,7%, 1,7% y 0,8% para dM = 4, 6 y 8 
mm, respectivamente. Como se puede ver, este porcentaje es mayor para menores dM 
porque la velocidad en la garganta VM es mayor y por tanto también lo será la 
recuperación de presión en el difusor (Ecuación 3.39), permitiendo que se absorba más 
refrigerante en esta zona. Como contrapartida a este pequeño aumento de refrigerante 
absorbido con respecto al caso anterior en el que todo el refrigerante se absorbe en la 
garganta, se tiene que la rcEAA es ligeramente menor.  
En cuanto al COPT, se puede ver que la diferencia entre absorber todo el refrigerante en 
la garganta o hacerlo tanto en la garganta como en el difusor es prácticamente 
inexistente por la poca cantidad de refrigerante que se absorbe en el difusor, lo que hace 
que las curvas coincidan en estos dos casos. 
 Absorción en el tramo de descarga: finalmente, en los casos en los que se absorbe todo 
el refrigerante en el tramo de descarga, la rcEAA disminuye a medida que aumenta TG,ent. 
Además, esta disminución es más acusada cuanto menor es el diámetro del tubo de 
mezcla (dM). La explicación a este comportamiento está relacionada con la densidad de 
la mezcla en la garganta (ρM): a medida que aumenta la TG,ent se genera más refrigerante 
que, al no absorberse en la garganta del EAA, provoca que la ρM sea cada vez más 
pequeña, ver Ecuación 3.31. Esta baja densidad da como resultado una alta VM, tanto 
mayor cuanto menor sea dM, lo que reduce la presión al final del tubo de mezcla 
(Ecuación 3.29). Una vez en el difusor, el incremento de presión que se puede alcanzar 
sigue siendo insuficiente debido a la baja densidad, lo que en definitiva origina bajos 
valores de rcEAA comparados con los dos casos anteriores. Además, como se puede 




comprobar en la Figura 3.8a, la rcEAA puede llegar a ser incluso menor que 1 si la 
temperatura TG,ent es alta, dejando de tener sentido la utilización de un EAA.  
Todo este efecto en el rcEAA repercute en la evolución del COPT en función de TG,ent: la 
diferencia entre absorber todo el refrigerante en la garganta o hacerlo en el tramo de 
descarga es más acusada según se disminuye el dM y según aumenta la TG,ent.   
Por otro lado, independientemente de la zona del EAA en la que se produce la  
absorción, en la Figura 3.8b se puede ver que todas las curvas tienen la forma característica del 
COPT de las máquinas de absorción en función de la TG,ent; pero desplazadas según se reduce el 
dM hacia menores temperaturas de activación (Tact, mínima temperatura a la que se genera vapor 
de refrigerante). Esto es consecuencia directa de lo explicado en el apartado anterior sobre el 
aumento de la rcEAA con la disminución del dM; ya que, manteniendo el resto de parámetros 
iguales, un aumento en rcEAA implica que la presión de absorción es mayor y, por tanto, también 
lo es la concentración a la salida del EAA (X5 en la Figura 3.1) Este aumento de la concentración 
X5 permite, en definitiva, desorber refrigerante a menores TG,ent. 
 
3.4.2.1 Elección de la zona de absorción 
Además de los aspectos analizados anteriormente desde el punto de vista de la 
simulación, se van a comentar a continuación una serie de consideraciones prácticas que son de 
relevancia a la hora de determinar la zona apropiada en la que es preferible que se produzca la 
absorción. 
En primer lugar, el caso límite en el que todo el refrigerante es absorbido en el tramo de 
descarga es difícil que se produzca en la realidad debido a la gran afinidad entre el refrigerante y 
el absorbente. Por tanto, es de esperar que una gran parte del refrigerante introducido en el EAA 
se absorba antes de llegar al tramo de descarga. Se puede llegar a esta afirmación gracias a los 
trabajos experimentales de Zacarías (2009) y Ventas (2010), que estudiaron la absorción 
adiabática en spray utilizando también el fluido de trabajo NH3/LiNO3. En estos trabajos la 
distancia recorrida por las gotas de disolución durante la absorción, en una atmósfera de 
refrigerante puro, era de aproximadamente 250 mm, e incluso inferior. A pesar de que el método 
de absorción no es el mismo (en dichos trabajos la disolución estaba atomizada en pequeñas 
gotas mientras que en el EAA el flujo será de pequeñas burbujas) esta distancia es un indicativo 
experimental de que, si la garganta del EAA es de una longitud similar, es factible que todo el 
refrigerante pueda ser absorbido en esta zona. 
En segundo lugar, el caso de absorber el refrigerante tanto en la garganta como en el 
difusor no es conveniente ya que, por un lado, el aumento de refrigerante absorbido comparado 




con el caso de absorción completa en la garganta es muy escaso y, por otro lado, desde un punto 
de vista práctico, es aconsejable que la disolución entre en la bomba en condiciones de 
subenfriamiento para evitar la desorción en la zona de succión de la bomba. 
Por lo tanto, como conclusión a este apartado, según el análisis realizado de los 
resultados de la simulación y apoyados en las consideraciones prácticas que se han comentado 
anteriormente, se puede decir que lo más favorable es que todo el refrigerante se absorba en 
la garganta del EAA.  
En los siguientes apartados todas las simulaciones del ciclo EAA se han realizado 
suponiendo que la absorción del refrigerante se produce totalmente en la garganta 
 
3.4.3 Análisis térmico del ciclo EAA 
En este apartado se van a presentar los resultados de la simulación del ciclo EAA 
relacionados únicamente con las potencias térmicas: el coeficiente de operación térmico 
(𝐶𝑂𝑃𝑇 = ?̇?𝐸 ?̇?𝐺⁄ ) y la potencia en el evaporador ( ?̇?𝐸 ). También se van a comparar los 
resultados de estos dos parámetros del ciclo EAA con los del ciclo termodinámicamente 
equivalente: ciclo AAC+CB. 
 
3.4.3.1 Coeficiente de operación térmico (COPT) 
Para comenzar con el análisis del COPT del ciclo EAA se va a mostrar previamente la 
evolución de este parámetro en los ciclos AD y AAC en función de la temperatura de entrada del 
fluido exterior al generador (TG,ent), ver Figura 3.9. En el caso del ciclo AAC se ha representado 
el COPT para varias relaciones de recirculación (rr = 0; 1; 2; 3; 4 y 5). En los dos ciclos se ha 
teniendo en cuenta que la eficiencia de la absorción es del 100% (Feq,di = Feq,adi = 1). Como se 
puede ver, ambos ciclos tienen la misma temperatura de activación (temperatura a la cual se 
empieza a producir vapor de refrigerante): Tact = 72,5 ºC. El máximo COPT se obtiene en el 
ciclo AD mientras que para que el ciclo AAC se aproxime a este valor es necesario aumentar la 
rr. Sin embargo, según se incrementa rr la mejora en el COPT deja de ser tan acusada. 





Figura 3.9: Evolución del COPT en función de TG,ent para los ciclos AD y AAC. El ciclo AAC se ha simulado para 
varias rr. Eficiencia de la absorción es del 100% (Feq,di = Feq,adi = 1). 
 
En las Figuras 3.10a, b y c se muestra la evolución del COPT en función de TG,ent para el 
caso del ciclo EAA y para los mismos valores de rr que en la Figura 3.9. Cada una de estas 
figuras se corresponde con un diámetro de la garganta o tubo de mezcla diferente: dM = 4, 6 y 8 
mm, respectivamente. Se ha considerado que Feq,adi = 1 y que se absorbe todo el refrigerante en 
la garganta del EAA. En estas figuras se han representado las líneas en las que el parámetro ΔTent 
es constante, el cual define el subenfriamiento de la disolución a la entrada del EAA (ver 
Ecuación 3.65). Además, al considerar que se absorbe todo el refrigerante en la garganta, la 
relación de compresión (𝑟𝑐𝐸𝐴𝐴) es prácticamente constante, como se puede ver en la Figura 3.7, 
por lo que se han indicado los valores promedios (𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴) alcanzados para cada rr. Por último, a 
modo de referencia, se ha mostrado también el COPT del ciclo AD.  
A la vista de estas figuras se pueden extraer varias conclusiones, clasificadas según el 
parámetro modificado: 
 Diámetro de la garganta (dM): para una determinada relación de recirculación (rr), 
cuanto menor sea el dM menor será la temperatura de activación (Tact). La explicación a 
este comportamiento ya se ha dado anteriormente en el Apartado 3.4.1. Básicamente, 
una reducción del diámetro dM conlleva un aumento de la relación de compresión 
(rcEAA). Por este mismo motivo, al ser mayor la presión de absorción, la concentración 
en refrigerante de la disolución que se sale del EAA y se dirige al generador es mayor 

















rr = 0, 1, 2, 3, 4 y 5
Ciclo AD
Ciclo AAC




Además, se puede ver también que, para una misma TG,ent, los ciclos con menores dM 
ofrecen mayores valores de COPT. La explicación a este resultado se basa también al 
aumento de la rcEAA, ya que, como se ha indicado antes, un aumento de la presión de 
absorción implica un aumento en la concentración X5. Por otro lado, la concentración de 
salida del generador (X8) es igual en todos los ciclos independientemente del dM (al 
mantener fijas las condiciones de generación, mismas PG y TG,ent). Por lo tanto, para una 
determinada TG,ent, la diferencia de concentraciones producida en el generador será 
mayor cuanto menor sea el diámetro dM. Esto se traduce en un incremento en la cantidad 
de refrigerante generado y, consecuentemente, en que el COPT sea mayor.  
 Relación de recirculación (rr): un aumento de rr implica un incremento del caudal de 
fluido motriz del EAA. Esto origina, para un determinado dM, mayores relaciones de 
compresión (rcEAA) y por tanto mayores presiones de absorción. En consecuencia, la 
concentración X5 es mayor y la temperatura Tact se reduce (las curvas de COPT se 
desplazan hacia menores TG,ent). Además de este aumento en la presión de absorción, al 
tener más caudal de disolución recirculada, la cantidad de refrigerante que puede ser 
absorbido en el EAA es mayor (como en cualquier ciclo de absorción adiabática). Por lo 
tanto, en el ciclo EAA el COPT aumenta doblemente con rr.  
Si se comparan los valores de COPT de las Figuras 3.10a, b y c con los del ciclo AAC de 
la Figura 3.9 se puede ver que, incluso con rr = 0 (es decir, sin consumo de energía 
extra para el bombeo de disolución recirculada), el COPT del ciclo EAA, con cualquier 
dM, es mayor que en el ciclo AAC. Esto es debido a que el uso del EAA conlleva, 
siempre que el refrigerante se absorba en la garganta, un aumento de la presión de 
absorción con respecto a la de evaporación; mientras que en el ciclo AAC ambas 
presiones son iguales. 
 Subenfriamiento de la disolución a la entrada del EAA (ΔTent): este parámetro constituye 
un límite de operación del ciclo EAA, tal y como se explicó en el Apartado 3.2.5. La 
línea de ΔTent = 0 ºC marca los puntos en los que la disolución (fluido motriz) se 
introduce en el EAA en condiciones de equilibrio. A la izquierda de esta línea la 
disolución se introduce sobrecalentada. Para que el ciclo EAA pueda operar en esta 
región (ΔTent ≤ 0 ºC), el fluido motriz tiene que tener una velocidad suficiente para que 
no llegue a desorber refrigerante antes de provocar el aumento de presión mediante la 
onda de mezclado. Una vez aumentada la presión, el refrigerante puede ser absorbido. 
El valor de mínimo de ΔTent se determinará en el Capítulo 5 mediante el análisis de los 
resultados experimentales. 




A la derecha de la línea de ΔTent = 0 ºC se encuentran los valores positivos de ΔTent, lo 
que quiere decir que el fluido motriz está subenfriado. En esta región el ciclo EAA 
puede operar sin problemas ya que no existe riesgo de desorción de refrigerante por 
parte del fluido motriz. 
En estas figuras se puede ver que, para un dM y un rr determinados, el subenfriamiento 
(ΔTent) es mayor al aumentar la temperatura TG,ent. Esto es lógico ya que, al aumentar 
TG,ent, la concentración de la disolución entrante al EAA (X11) es cada vez menor.  
También se puede ver que, para un determinado dM y fijando la temperatura TG,ent, el 
parámetro ΔTent es cada vez menor a medida que aumenta rr. Este comportamiento se 
debe a dos motivos. En primer lugar, a mayores rr la concentración de entrada al EAA 
es mayor. En segundo lugar, un aumento de rr implica un aumento del caudal de la 
disolución que circula por el subenfriador, por lo que la temperatura de la disolución 
entrante al EAA (T11) aumenta (téngase en cuenta que en esta simulación se han 















































































































3.4.3.2 Potencia térmica en el evaporador (?̇?𝑬) 
Antes de analizar la potencia frigorífica (?̇?𝐸) del ciclo EAA se va a presentar, a modo de 
referencia, la evolución de este parámetro con la temperatura TG,ent para los ciclos AD y AAC, 
Figura 3.11. Al igual que en la Figura 3.9, ambos ciclos se han calculado considerando que la 
eficiencia de la absorción es del 100% (Feq,di = Feq,adi = 1) y en el ciclo AAC se han considerado 
también varias relaciones de recirculación (rr = 0, 1, 2, 3, 4 y 5). Como se puede ver en la 
Figura 3.11, todas las curvas de ?̇?𝐸  aumentan de manera prácticamente lineal con TG,ent, 
partiendo desde la misma temperatura de activación (Tact = 72,5 ºC). La potencia frigorífica del 
ciclo AAC es siempre inferior a la del ciclo AD. Para alcanzar altos valores de ?̇?𝐸 en el ciclo 
AAC es necesario aumentar la recirculación de disolución hacia el absorbedor (rr); aunque 
nunca se llegará a igualar la potencia frigorífica producida por el ciclo AD. Además, el 
incremento de ?̇?𝐸 en el ciclo AAC deja de tener tanta respuesta al aumento de rr según éste va 
tomando valores mayores. 
 
Figura 3.11: Evolución de la potencia frigorífica (?̇?𝑬) en función de TG,ent para los ciclos AD y AAC. El ciclo AAC se 
ha simulado para varias rr. Eficiencia de la absorción del 100% (Feq,di = Feq,adi = 1). 
 
En las Figuras 3.12a, b y c se puede ver la evolución de la potencia frigorífica (?̇?𝐸) del 
ciclo EAA en función de TG,ent y para los mismos valores de rr que en la figura anterior. Cada 
figura se corresponde con uno de los diámetros de la garganta analizados: dM = 4; 6 y 8 mm, 
respectivamente. Al igual que en la Figura 3.10, se han representado también las líneas de ΔTent 















rr = 0, 1, 2, 3, 4 y 5
Ciclo AD
Ciclo AAC




En estas figuras se puede ver que, cuando TG,ent = 72,5 ºC (temperatura de activación de 
los ciclos AD y AAC), el ciclo EAA es capaz de producir una cierta cantidad de potencia 
frigorífica ?̇?𝐸, tanto mayor cuanto menor sea dM y cuanto mayor sea rr, gracias a la relación de 
compresión conseguida (rcEAA). En la Tabla 3.7 se pueden ver, a modo de ejemplo, los valores 
numéricos de ?̇?𝐸 y ΔTent para el ciclo EAA con los distintos diámetros y para los casos concretos 
de rr = 1; 3 y 5.  
Tabla 3.7: Resultado de la potencia frigorífica (?̇?𝑬) y del subenfriamiento de la disolución entrante al EAA (ΔTent) 
para TG,ent = 72,5 ºC y con rr = 1; 3 y 5 en los ciclos con absorción adiabática. 
 rr = 1 rr = 3 rr = 5 
Ciclo ?̇?𝑬 [W] ΔTent [ºC] ?̇?𝑬 [W] ΔTent [ºC] ?̇?𝑬 [W] ΔTent [ºC] 
AD y AAC 0 0 0 0 0 0 
EAA con dM = 4 mm 917 -2,81 2.212 -8,13 3.139 -12,46 
EAA con dM = 6 mm 453 -1,46 1.173 -4,65 1.845 -7,88 
EAA con dM = 8 mm 264 -0,88 693 -2,89 1.115 -5,10 
  
Comparando las curvas de ?̇?𝐸 del ciclo AAC (Figura 3.11) con las del ciclo EAA, para 
cualquier dM (Figura 3.12), se observa que en ambos ciclos se produce una ganancia en ?̇?𝐸 al 
incrementar rr y que esta ganancia se va reduciendo a medida que aumenta rr. Sin embargo, en 
el ciclo EAA, la ganancia en ?̇?𝐸 es más sustancial e incluso la potencia frigorífica llega a superar 




























































































































3.4.3.3 Comparación con el ciclo AAC+CB 
A continuación se va a comprobar la equivalencia termodinámica entre el ciclo EAA y el 
ciclo AAC con compresor en la línea de baja presión (ciclo AAC+CB). Para ello, se ha 
representado la evolución, en ambos ciclos, del COPT (Figura 3.13a) y de la ?̇?𝐸 (Figura 3.13b) 
en función de la temperatura TG,ent. 
Para la comparación se ha escogido el ciclo EAA con dM = 6 mm (con otros dM las 
gráficas son similares) y se han seleccionado dos relaciones de recirculación distintas (rr = 2 y 
4) para ambos ciclos. En el caso del ciclo EAA se ha asumido también que la absorción se 
produce totalmente en la garganta del EAA, con lo que se puede asumir que la relación de 
compresión es constante e igual al valor promedio (𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴). En el ciclo AAC+CB se ha utilizado 
una relación de compresión del compresor (rcCB) distinta para cada rr considerado. Esta rcCB 
coincide con la 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 obtenida con la misma rr en el ciclo EAA. 
Como se puede ver en las Figuras 3.13a y b, las curvas de ambos ciclos son 
prácticamente iguales. La pequeña diferencia existente se debe a que, en el ciclo EAA, la 
absorción se produce totalmente en la garganta del EAA; es decir, a la salida del mismo la  
disolución sale subenfriada debido a la recuperación de presión en el difusor. Esta presión 
alcanzada a la salida del difusor es la que emplea para el cálculo de 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴, ver Ecuación 3.64. 
En cambio, en el ciclo AAC+CB, la disolución sale del absorbedor en condiciones de saturación 
a la presión de absorción que determina rcCB (que se ha igualado a 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 ), por lo que la 
concentración de salida del absorbedor en el ciclo AAC+CB es ligeramente mayor que la 
alcanzada en el ciclo EAA.   
En la Figura 3.13a se observa que, para una misma rr y a medida que aumenta TG,ent, el 
𝐶𝑂𝑃𝑇 = ?̇?𝐸 ?̇?𝐺⁄  de ambos ciclos se iguala. Esto es debido a que la diferencia de ?̇?𝐸 entre un 
ciclo y otro que se observa en la Figura 3.13b se produce también en ?̇?𝐺, 
A pesar de que ambos ciclos tengan un comportamiento termodinámicamente 
equivalente, el ciclo EAA está limitado por el subenfriamiento de la disolución entrante al EAA 
(ΔTent). En contraste, el ciclo AAC+CB no tiene esta limitación ya que la diferencia de presiones 
entre el evaporador y el absorbedor es vencida por el compresor mecánico, con lo que la 
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En cuanto al ciclo AAC+CB, la potencia eléctrica consumida (?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐,𝐴𝐴𝐶+𝐶𝐵) es la suma 
de la que consumen el compresor mecánico en la línea de baja presión (?̇?𝐶𝐵), la bomba de 
disolución o de impulsión (?̇?𝐵) y la bomba de recirculación (?̇?𝐵,𝑟𝑟):  
             , ,elec AAC CB CB B B rrW W W W        (3.67) 
En la Figura 3.16 se muestra la evolución de la potencia eléctrica consumida por estos 
componentes en función de la temperatura TG,ent y para los mismos valores de rr que en las 
figuras anteriores. Los resultados se han presentado en dos ejes de ordenadas para mayor 
claridad: el eje principal se corresponde con la potencia consumida por el compresor mecánico 
(?̇?𝐶𝐵) y el eje secundario se corresponde con la suma de las potencias consumidas por las 
bombas (?̇?𝐵 + ?̇?𝐵,𝑟𝑟). El cálculo de la potencia necesaria en la bomba de recirculación se ha 
realizado considerando un salto de presión ΔPRR = 150 kPa, ver Apartado 3.3.5. Los 
rendimientos de ambas bombas son iguales entre sí e iguales también a los considerados en la 
bomba del ciclo EAA, ver Tabla 3.4. Finalmente, para comparar las potencias eléctricas 
consumidas en cada ciclo, la relación de compresión rcCB es distinta para cada valor de rr y 
coincide con la 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 obtenida en el ciclo EAA con dM = 6 mm para cada rr.  
En la Figura 3.16 se puede ver que la potencia de bombeo ( ?̇?𝐵 + ?̇?𝐵,𝑟𝑟 ) es 
aproximadamente constante, al igual que en el ciclo EAA, pero en este caso de menor magnitud. 
La ligera pendiente negativa se debe al aumento de la densidad a la salida del absorbedor 
adiabático a medida que aumenta la temperatura TG,ent, tal y como se explicó anteriormente. En 
cambio, la potencia consumida por el compresor mecánico (?̇?𝐶𝐵) tiene una tendencia lineal y 
ascendente con TG,ent  para todos los rr simulados. Este comportamiento se debe a que, según se 
incrementa la temperatura TG,ent, la cantidad de refrigerante generado y que, por lo tanto, circula 
por el compresor mecánico es mayor. Además, para una misma TG,ent, la potencia eléctrica 
consumida por el compresor (?̇?𝐶𝐵 ) aumenta con la relación de recirculación (rr) por dos 
motivos. En primer lugar, al aumentar rr, la cantidad de refrigerante que puede ser absorbido en 
un absorbedor adiabático es mayor, con lo que el caudal de refrigerante que circula por el 
compresor también lo es. En segundo lugar, la relación de compresión rcCB es mayor con rr, ya 
que se ha igualado con la 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 obtenida en el ciclo EAA con dM = 6 mm para ese mismo valor 
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En esta figura se puede ver en primer lugar que para rr = 0 y para cualquier temperatura 
TG,ent, el ciclo EAA consume siempre menos potencia eléctrica que el ciclo AAC+CB (valores 
siempre positivos de Δ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐). Esto se debe a que en el ciclo AAC+CB equivalente el compresor 
mecánico debe compensar la relación de compresión que se alcanza en el EAA (𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 =
 𝑟𝑐𝐶𝐵 =1,09) aunque no haya recirculación (y por tanto sin consumo extra de energía eléctrica 
en el ciclo EAA). 
 En cambio, para valores de rr > 0 y para bajas temperaturas TG,ent el consumo eléctrico 
en el ciclo EAA es mayor que en el ciclo AAC+CB (valores negativos de Δ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐). En esta 
situación, la cantidad de refrigerante desorbido es pequeña y por lo tanto la potencia de 
consumida por el compresor mecánico en el ciclo AAC+CB es baja. En contraste en el ciclo 
EAA la potencia eléctrica es aproximadamente constante independientemente de la cantidad de 
refrigerante desorbido. Sin embargo, a medida que aumenta la cantidad de refrigerante generado 
(aumento de rr y de TG,ent), la diferencia de potencias eléctricas (Δ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐) es cada vez mayor, 
constituyendo esto una clara ventaja del ciclo EAA frente al AAC+CB. 
Es necesario puntualizar que no se ha tenido en cuenta la variación de rendimientos por 
efectos secundarios. Tales efectos pueden ser la viscosidad de la disolución al cambiar la 
temperatura, la actuación a carga parcial de bomba y/o compresor y el efecto de escala.  En los 
siguientes sub-apartados se muestran los parámetros del ciclo en los que interviene la potencia 
eléctrica: COP, COPelec y PER. 
 
3.4.4.1 Coeficiente de operación (COP) 
En las Figuras 3.18a, b y c se ha representado el coeficiente de operación (𝐶𝑂𝑃 =
 ?̇?𝐸 (?̇?𝐺 + ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐)⁄ ) del ciclo EAA y del ciclo AAC+CB equivalente en función de TG,ent, con 
diámetros dM = 4; 6 y 8 mm, respectivamente. Por simplicidad, se han escogido únicamente dos 
valores para la relación de recirculación (rr = 1 y 4). También se muestra el coeficiente de 
operación térmico (𝐶𝑂𝑃𝑇 = ?̇?𝐸 ?̇?𝐺⁄ ) como referencia, que como se ha explicado en el sub-
apartado 3.4.3.3 coincide en ambos ciclos.  
En estas figuras se aprecia el descenso del COP con respecto al COPT al repercutir el 
consumo eléctrico en el cálculo, ver Ecuación 3.61. Observando las curvas de COP de los dos 
ciclos (para cualquier dM y rr) se puede ver que hay un intervalo de temperaturas, desde la 
temperatura de activación Tact hasta una cierta temperatura TG,ent, en el que el COP del ciclo 
AAC+CB es mayor que el del ciclo EAA. Este intervalo de temperaturas es tanto más corto 
cuanto mayor sea la relación de compresión (𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 = 𝑟𝑐𝐶𝐵); es decir, cuanto menor sea el 

































































































3.4.4.2 Coeficiente de operación eléctrico (COPelec) 
Con este parámetro se pretende evaluar la eficiencia de la conversión en potencia frigorífica de 
la potencia eléctrica extra aplicada al ciclo híbrido (ver Ecuación 3.62). En el caso del ciclo 
AAC+CB la potencia eléctrica extra coincide con la consumida por el compresor mientras que 
en el ciclo EAA es la potencia utilizada para bombear la disolución recirculada. Por lo tanto, 
reformulando la Ecuación 3.62 para cada tipo de ciclo, el COPelec quedaría: 
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        (3.70) 
En la Figura 3.19 se ha representado el COPelec de cada ciclo en función de la 
temperatura TG,ent: en la Figura 3.19a se muestra el del ciclo EAA con dM = 6 mm (para otros 
diámetros las gráficas son similares) y en la Figura 3.19b el del ciclo AAC+CB equivalente. Es 
importante destacar que, como se puede ver en las ecuaciones anteriores, la comparación es con 
respecto al ciclo AAC (sin compresor) operando bajo las mismas condiciones de temperaturas y 
caudales exteriores y de caudal de disolución recirculada.  
 Para este análisis no se va a contemplar el caso de rr = 0 ya que, al no haber un 
consumo de energía extra para el bombeo de disolución en el EAA, no tiene sentido el COPelec. 
Observando ambas figuras se pueden extraer las siguientes conclusiones: 
 Ciclo EAA (Figura 3.19a): en este caso el COPelec es creciente hasta que se llega a la 
temperatura de activación del ciclo AAC que sirve como referencia para comparar (Tact 
= 72,5 ºC). Esto es debido a que la cantidad de refrigerante generado aumenta con TG,ent 
mientras que la potencia eléctrica para el bombeo de disolución recirculada es 
aproximadamente constante. En cambio, para temperaturas mayores a la de activación 
del ciclo AAC el incremento de potencia frigorífica (𝛥?̇?𝐸 = ?̇?𝐸,𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜 𝐸𝐴𝐴 − ?̇?𝐸,𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜 𝐴𝐴𝐶) 
y, por tanto el COPelec, es ligeramente decreciente con TG,ent. También se observa que 
una vez superada la Tact del ciclo de referencia, el COPelec tiene escasa dependencia de 
rr, llegando a coincidir prácticamente a medida que aumenta rr.  En la figura se puede 
ver que en este ciclo EAA con dM = 6 mm, el rango de COPelec máximo se encuentra 
entre 5,9 y 7,1. Cuando el diámetro es con dM = 4 mm este rango oscila entre 11,4 y 
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 Eficiencia de la absorción (Feq,adi): en ambos ciclos y para cualquier valor de rr, el COP 
aumenta cuanto mayor es Feq,adi como consecuencia de la mayor cantidad de refrigerante 
absorbido. También se puede ver que la diferencia entre las distintas curvas de COP es 
menor cuanto mayor sea Feq,adi.  
En el caso de la potencia frigorífica (?̇?𝐸), el comportamiento de ambos ciclos con Feq,adi 
es similar que el observado con el COP: a medida que aumenta Feq,adi, ?̇?𝐸 aumenta y la 
diferencia entre las curvas se reduce por la mayor tasa de absorción de refrigerante.  
 Relación de recirculación (rr): en ambos ciclos y para un determinado valor de Feq,adi, se 
observa que un aumento de rr origina un aumento del COP debido a la mayor cantidad 
de refrigerante absorbido. Se aprecia también que en ambos ciclos se produce un 
incremento rápido del COP para bajos valores de rr hasta un punto de inflexión en el 
que la pendiente ascendente deja de ser tan acusada. Es en este comportamiento del 
COP con rr donde se aprecia la principal diferencia entre el ciclo AAC y el EAA:  
- Ciclo AAC: el incremento del COP con rr es prácticamente nulo a partir de dicho 
punto de inflexión. Por ejemplo, para Feq,adi = 1 el COP máximo se alcanza en rr ≈ 4 
y para menores valores de Feq,adi el rr de inflexión es cada vez mayor.  
- Ciclo EAA: la curva del COP es siempre ascendente con rr por un doble motivo. En 
primer lugar, un aumento de rr implica un mayor caudal de fluido motriz del EAA, 
lo que origina, para un determinado dM, mayores relaciones de compresión (rcEAA) y 
por tanto mayores presiones de absorción. En segundo lugar, como en cualquier 
ciclo de absorción adiabática, al tener más caudal de disolución recirculada, la 
cantidad de refrigerante que puede ser absorbido en el EAA es mayor. 
En el caso de la potencia frigorífica (?̇?𝐸) se observa que, en ambos ciclos, la diferencia 
entre las distintas curvas se mantiene prácticamente constante (las curvas son paralelas) 
según se varía rr. Esta evolución también se produce con la potencia térmica aplicada 
en el generador (?̇?𝐺), lo que explica que las curvas de COP se acerquen entre sí a 
medida que aumenta rr.  
 Subenfriamiento de la disolución a la entrada del EAA (ΔTent): este parámetro establece 
el límite de operación del ciclo EAA, por lo que no es posible aumentar indefinidamente 
la relación de recirculación rr para aumentar el COP o la potencia frigorífica. En las 
figuras anteriores se puede ver que, para un mismo Feq,adi, cuanto mayor sea rr menor es 
ΔTent y, si éste alcanza valores negativos, hay más riesgo de que el chorro de disolución 
desorba. Lo mismo ocurre, para un determinado rr, cuanto más eficiente sea el proceso 




de absorción (mayor Feq,adi). Este comportamiento es consecuencia de aumento en la 
concentración de la disolución entrante al EAA. 
 
 
3.4.6 Análisis del salto de temperaturas a vencer por la bomba de calor 
En el ciclo EAA, como en cualquier ciclo de refrigeración, un aumento de la diferencia 
de temperaturas entre el condensador y el evaporador conlleva una reducción en la eficiencia del 
ciclo (COP). Sin embargo, el ciclo EAA tiene la ventaja de que cuanto mayor sea esta diferencia 
de temperaturas (y por tanto de presiones) mayor será la velocidad del fluido motriz (ver 
Ecuación 3.24). Esto implica una mayor relación de compresión en el eyector y, 
consecuentemente, una mayor capacidad de absorción; moderando de esta forma la caída del 
COP. Como contrapartida se tiene que también aumenta la potencia eléctrica (?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐) necesaria 
para el bombeo de la disolución y, además, si la presión de evaporación es excesivamente baja, 
el fluido motriz puede llegar a desorber (valores de ΔTent muy negativos).  
En la Figura 3.22 se ha representado el 𝐶𝑂𝑃 = ?̇?𝐸 (?̇?𝐺 + ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐)⁄  del ciclo EAA en 
función de TG,ent, fijando la temperatura de condensación en TC = 40 ºC y variando la de 
evaporación TE = 0; -5; -10 y -15 ºC (cabe mencionar que, con los valores considerados para la 
simulación de los distintos parámetros, el agua que circula por el exterior del evaporador no 
llega a congelarse a pesar de estas temperaturas de evaporación). El caso representado es el del 
ciclo EAA con dM = 6 mm y para el caso particular de rr = 2. También se indican las líneas de 
ΔTent = constante y la relación de compresión promedio alcanzada (𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴) en cada caso. Los 
resultados representados en esta figura son similares a los que se obtienen fijando la TE y 
variando TC. En la Figura 3.22 se puede ver que un aumento del salto de temperaturas a vencer 
(en este caso una reducción de TE) conlleva un desplazamiento de las curvas de COP hacia 
temperaturas TG,ent mayores así como una reducción del COP máximo. También se puede ver 
que a medida que se reduce TE aumenta la relación de compresión 𝑟?̅?𝐸𝐴𝐴 al disponer de una 
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de manera que bajos valores de dM y altos valores de rr dan como resultado mayores 
rcEAA. 
 No hay una rcEAA óptima y por tanto no hay un diámetro dM ni una recirculación rr 
óptimos. Para unas determinadas TE y TC, una mayor rcEAA implica una menor 
temperatura de generación (TG,ent) y una mayor potencia frigorífica (?̇?𝐸). 
 El límite de operación del ciclo EAA está determinado por el subenfrimiento del fluido 
motriz (ΔTent, valores negativos indican que el fluido motriz está en condiciones de 
desorción de refrigerante). Los menores valores de ΔTent se obtienen con mayores 
concentraciones del fluido motriz, es decir, con mayores rcEAA y menores TG,ent. El valor 
más bajo de ΔTent que marca el límite de operación del ciclo EAA ha de ser determinado 
experimentalmente. 
 Para unas determinadas condiciones de operación del ciclo EAA (es decir, dM, rr, TE y 
TC fijas) la potencia eléctrica consumida (?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐) es aproximadamente constante con 
TG,ent; mientras que en el ciclo AAC+CB esta potencia eléctrica aumenta con TG,ent. Esta 
diferencia repercute en que, para altos valores de TG,ent y de rcEAA, el COP del ciclo EAA 
sea mayor que en el ciclo AAC+CB. 
 El COPelec, que indica la eficiencia de la conversión de la energía eléctrica extra 
aprotada al ciclo híbrido para producir frío, es mayor en el ciclo AAC+CB que en el 
EAA. 
 La relación de energía primaria (PER), en el ciclo EAA es mayor que en el ciclo 
AAC+CB para altas temperaturas TG,ent y bajas rr. Esta tendencia se invierte para bajas 
TG,ent al ser la cantidad de refrigerante generado escaso mientras que la ?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐  es 
aproximadamente constante independientemente de TG,ent. 
 Del estudio de la eficiencia de la absorción (Feq,adi) se ha comprobado que tanto el COP 
como la potencia frigorífica (?̇?𝐸) en el ciclo EAA aumentan cuanto mayor es Feq,adi. Se 
ha comprobado también que, para una determinada temperatura TG,ent y a partir de un 
cierto valor de rr, el ciclo EAA con una eficiencia de absorción de Feq,adi = 0,5 tiene 
mayores COP y ?̇?𝐸 que el ciclo AAC con una eficiencia de Feq,adi = 1. Por ejemplo, para 
TG,ent = 85ºC, esto se cumple con rr ≥ 3,6 en el caso del COP y con rr ≥ 2,2 en el caso 












Capítulo 4: Instalación experimental 
 
 
4.1 Descripción de la instalación experimental 
Para la fase experimental de esta Tesis se ha utilizado una instalación existente diseñada 
para ensayar componentes de máquinas de absorción, operando con la disolución amoniaco-
nitrato de litio, en una configuración altamente instrumentada. Esta instalación está formada, 
esencialmente, por los elementos que componen el compresor termoquímico de una máquina de 
simple efecto y con absorción adiabática.  
En la Figura 4.1 se puede ver una fotografía de la instalación. En ella se han indicado, 
para mayor claridad, los principales componentes utilizados en esta Tesis: generador de vapor, 
recuperador de calor de la disolución, bomba de disolución, subenfriador de la disolución y 
eyector-absorbedor adiabático (EAA). En este banco de ensayos no hay ni condensador ni 
evaporador, que completarían la máquina de absorción. En su lugar, se hace uso de un 
subenfriador del vapor de refrigerante para reducir su temperatura.  
Por otro lado, el banco de ensayos incorpora sólo una bomba de disolución en lugar de 
las dos que caracterizan a las máquinas con absorción adiabática convencional (la de impulsión 
y la de recirculación). Además, inicialmente el banco de ensayos no contaba con un conducto 
para la recirculación de disolución, necesaria para la absorción adiabática; por lo que para 
simular el ciclo EAA propuesto (ver Figura 3.1), se han añadido al diseño original del banco de 
ensayos un conducto y dos válvulas de regulación para poder tener grados distintos de 
recirculación de disolución utilizando una única bomba. 
En relación al método de absorción, la instalación está proyectada originalmente para 
analizar la absorción por gotas o láminas en una cámara adiabática, situada en el punto más alto 
del banco de ensayos, Zacarías (2009) y Ventas (2010). Por lo tanto, para ensayar el EAA 
propuesto, se ha construido una estructura separada que sirve de soporte para el EAA y su 
instrumentación. Posteriormente, esta estructura se ha anexado al banco de ensayos y se han 
conectado en los puntos más convenientes del mismo las entradas y la salida del EAA, como se 
explicará en la Sección 4.3. 
 
 





Figura 4.1: Fotografía de la instalación experimental. 
 
En la Figura 4.2 se muestra un esquema del banco de ensayos. Debido a la gran cantidad 
de elementos existentes en la instalación, en este esquema se han mostrado únicamente los 
utilizados en esta Tesis. También se han indicado los circuitos de los distintos fluidos: el de 
agua caliente (fuente de calor); el de agua de enfriamiento (sumidero de calor) y el de fluido de 
trabajo de la máquina de absorción (disolución y refrigerante).  
En los siguientes tres apartados se explican estos circuitos, así como la instrumentación 
asociada a cada uno de ellos. Los detalles de los intercambiadores de calor utilizados se recogen 





























































































































































































































































































































































































































































































































4.1.1 Circuito de agua caliente 
El circuito de agua caliente es el encargado de proporcionar la energía térmica necesaria 
para desorber el vapor de refrigerante en el generador. Está configurado como un bucle cerrado 
externo al compresor termoquímico. En la Figura 4.3 se puede ver la distribución de los distintos 
elementos de este circuito, los cuales se pueden agrupar en tres bloques principales: 
 Sistema de calentamiento: consiste en un depósito cilíndrico con un volumen interno de 2 l 
aproximadamente donde el agua es calentada mediante 6 resistencias eléctricas. Estas 
resistencias son capaces de proporcionar una potencia térmica de 13,5 kW. En la parte 
superior de este depósito se encuentra otro más pequeño, con un volumen de 0,5 l, que 
actúa como vaso de expansión. Además, en dicho vaso de expansión se dispone de una 
mirilla para comprobar el nivel de agua en este circuito y de una conexión para 
presurizarlo, con el objetivo de evitar la ebullición del agua y su cavitación en el rodete de 
la bomba. En la entrada del sistema de calentamiento se dispone de un caudalímetro tipo 
Coriolis de la marca Rheonik® (modelo RHM-12). La potencia eléctrica consumida por las 
resistencias se mide con un vatímetro de la marca Chauvin Arnaux® (modelo CA 8230). 
 Lado caliente del generador de vapor: una vez calentada hasta la temperatura requerida, el 
agua circula por este intercambiador para ceder calor a la disolución. Se trata de un 
intercambiador del tipo de placas (ver especificaciones en la Sección 4.2) con una 
configuración de flujo en contracorriente. La temperatura a la entrada y a la salida de este 
lado del generador se mide con termo-resistencias tipo Pt100 de clase A.  
 Bomba de circulación: se encuentra a la salida del generador (donde el agua tiene la 
temperatura más baja) y en la parte más baja del circuito. Se trata de una bomba de tipo 
centrífugo, de la marca Lowara® (modelo CEA 70/5), fabricada en acero inoxidable. 









Figura 4.3: Fotografía del circuito de agua caliente. 
 
 
4.1.2 Circuito de agua de enfriamiento 
Para el circuito de agua de enfriamiento se utiliza agua proveniente de una torre de 
refrigeración húmeda existente en el Edificio Betancourt de la Universidad Carlos III de Madrid. El 
objetivo de este circuito es evacuar el calor del compresor termoquímico a través del subenfriador 
de disolución y del de vapor de refrigerante. Ambos intercambiadores de calor son también del tipo 
de placas (sus características se recogen en la Sección 4.2) y con flujo en contracorriente.  
Para medir el calor evacuado se han instalado medidores de energía en el lado del circuito 
de agua de estos dos subenfriadores. Son equipos de la marca ISOIL® (sensor modelo MS-501 e 
indicador modelo ISOMAG ML-211), ver Figura 4.4. Su funcionamiento se basa en la medida del 
caudal (mediante un caudalímetro electromagnético) y de la temperatura a la entrada y salida del 


























Figura 4.4: Medidor de energía instalado en el circuito de agua de enfriamiento. 
 
 
4.1.3 Circuito de fluido de trabajo 
 El circuito de fluido de trabajo del compresor termoquímico se divide en dos líneas 
principales: la de refrigerante y la de disolución. Esta última se subdivide a su vez en otras tres 
líneas dependiendo de la concentración en refrigerante: rica, pobre o intermedia. 
 
4.1.3.1 Línea de refrigerante 
El vapor de refrigerante que se desorbe en el generador sale del mismo junto con 
disolución pobre en refrigerante, por lo que ambos fluidos se introducen en un separador de fases. 
Este separador consiste en un tubo cilíndrico vertical dividido en dos tramos con distintas 
dimensiones. El tramo inferior tiene un diámetro interior de 21,8 mm y una altura de 50 cm; 
mientras que el tramo superior tiene 44 mm de diámetro interior y 75 cm de altura. En la unión de 
ambos tramos se produce la entrada de la mezcla proveniente del generador. La salida de 
refrigerante se encuentra en el extremo superior, donde se ha instalado una mirilla (Figura 4.5) para 
comprobar que no entre disolución en la línea de refrigerante.  
 
                 
Indicador  
    Caudalímetro 
Sondas de 
temperatura 





Figura 4.5: Mirilla colocada en la salida de refrigerante del separador de fases. 
 
Como se ha comentado anteriormente, este banco de ensayos no dispone ni de condensador 
ni de evaporador, con lo que el refrigerante se encuentra siempre en estado vapor. Una vez 
separado de la disolución, el refrigerante atraviesa una válvula de regulación de aguja (Vref1 en la 
Figura 4.2), controlada manualmente, para reducir su presión hasta la que se tendría en un supuesto 
evaporador.  
Posteriormente se reduce su temperatura en el subenfriador de vapor de refrigerante. La 
temperatura del refrigerante, tanto a la salida del separador como a la salida de este intercambiador, 
se mide con termo-resistencias Pt100-A. 
A continuación, el vapor de refrigerante a baja temperatura y baja presión atraviesa un 
medidor de caudal másico tipo Coriolis de la marca Yokogawa® (modelo RCCS32) y, finalmente, 
circula hasta el EAA, donde es incorporado de nuevo en la disolución.  
 
4.1.3.2 Línea de disolución 
Para describir esta línea se va a distinguir en función de la concentración en refrigerante 
de la disolución: 
 Concentración rica en refrigerante: la disolución concentrada en refrigerante que sale 
del EAA es impulsada mediante una bomba de la marca Seepex® modelo BN1-24 (ver 
Figura 4.6). Se trata de una bomba de tipo volumétrico de rotor helicoidal, con un 
caudal y presión de descarga máximo de 10 l/min y 24 bar. A su salida se dispone de 
una válvula de seguridad tarada a 24 bar, de manera que cuando se alcanza una presión 
de descarga por encima de este valor, la disolución es recirculada de nuevo hacia la 
succión de la bomba. A continuación de la válvula de seguridad se tiene un manómetro 
tipo Bourdon para la indicación de la presión máxima del circuito.  





Figura 4.6: Bomba de disolución. 
 
 
La disolución rica en refrigerante a alta presión que sale de la bomba se dirige hacia el 
recuperador de calor y luego al generador de vapor; pero, previamente, una parte del 
caudal se desvía para entrar de nuevo en el EAA. Este caudal recirculado de disolución 
se controla manualmente mediante la válvula VRR1 situada en el conducto de 
recirculación, ver Figura 4.7. Se trata de una válvula de regulación de aguja de la marca 
Swagelok® (modelo SS-1RS8).  
Después de este desvío de caudal y antes de entrar en el recuperador de calor, la 
disolución atraviesa un medidor tipo Coriolis de la marca Micromotion® (modelo 
CMF025) que dará los valores de caudal másico (?̇?6) y densidad (𝜌6), ver Figura 4.7.  
 
Figura 4.7: Válvulas de recirculación y medidor tipo Coriolis en la línea de disolución rica en refrigerante. 
 
 
Después de atravesar el medidor Coriolis, la disolución circula por el recuperador de 
calor, donde aumenta su temperatura gracias a la disolución pobre en refrigerante a alta 
temperatura que sale del separador de fases. El recuperador es también un 
intercambiador de placas (ver Sección 4.2) con flujo en contracorriente. Para la 
medición de la temperatura, se han instalado en los puertos de entrada y de salida, de 














densidad medida por dicho medidor Coriolis y de la temperatura en la entrada del lado 
frío del recuperador de calor  (𝜌6 y 𝑇6 en la Figura 3.1) se determina la concentración de 
la disolución rica en refrigerante. 
Una vez precalentada en el recuperador de calor, la disolución rica en refrigerante entra 
en el generador, donde recibirá calor desde el circuito de agua caliente. Entre el 
generador de vapor y el recuperador de calor se ha instalado una mirilla igual que la 
mostrada en la Figura 4.5. Gracias a esta mirilla se puede saber si la disolución 
comienza a desorber en el recuperador de calor o no. 
 Concentración pobre en refrigerante: a la salida del generador de vapor se tiene una 
mezcla bifásica de vapor de refrigerante y de disolución con concentración pobre en 
refrigerante. Esta salida está conectada con el separador de fases descrito anteriormente. 
La presión de generación se mide en esta salida mediante un transductor de presión de 
diafragma con un rango de 0 a 40 bares. Las temperaturas a la entrada y salida del 
generador, en el lado de disolución, se miden también con termo-resistencias tipo 
Pt100-A.  
En el separador, gracias a la diferencia de densidades, la disolución pobre en 
refrigerante sale por la parte inferior del mismo, el cual conecta directamente con el 
recuperador de calor. En el recuperador esta disolución cede calor a la que se dirige al 
generador y a su salida se mezcla con la disolución rica en refrigerante recirculada. Para 
un mayor control de la recirculación, se ha instalado, antes de la unión en la que se 
mezclan ambas corrientes, una válvula de regulación VRR2 (ver Figura 4.7), también de 
la marca Swagelok® modelo SS-1RS8.  
 Concentración intermedia en refrigerante: la mezcla de la disolución recirculada desde 
la salida del EAA y la que proviene del generador da lugar a una disolución con una 
concentración intermedia entre las de dichos flujos. Una vez que se ha producido la 
mezcla y antes de entrar en el subenfriador de disolución, se toman los valores de 
caudal másico y de densidad (?̇?10 y 𝜌10 en la Figura 3.1) mediante un medidor tipo 
Coriolis, también de la marca Micromotion® y modelo CMF025. Luego, en dicho 








4.2 Intercambiadores de calor 
Todos los intercambiadores de calor utilizados son del tipo de placas unidas por fusión, 
fabricados completamente en acero inoxidable para evitar la corrosión. El fabricante es Alfa Laval® 
y todos ellos pertenecen a la misma familia de intercambiadores (AlfaNova); pero el modelo 
específico y el número de placas empleado es distinto según el componente de la máquina, ver 
Tabla 4.1. Los valores de los parámetros geométricos característicos de cada modelo se muestran 
en el Tabla 4.2. En la Figura 4.8 se puede ver la representación gráfica de dichos parámetros. 
Tabla 4.1: Modelo y número de placas de los intercambiadores utilizados. 
Componente Modelo Nº de placas 
Generador de vapor AN76 20 
Subenfriador de vapor AN27 10 
Recuperador de calor AN52 30 
Subenfriador de la disolución AN76 20 
 
Tabla 4.2: Parámetros geométricos de los distintos modelos de intercambiador de calor. 
Parámetro AN76 AN52 AN27 
Área efectiva de transferencia de calor por placa (A) [m2] 0,1 0,0546 0,0265 
Factor de ampliación de áreas (φ) 1,22 1,22 1,22 
Ángulo de la corrugación (β) [º] 58,5 65 65 
Paso de la corrugación (Λ) [mm] 9,85 7 7 
Altura del canal (b) [mm] 2,4 2 2 
Espesor de la placa (e) [mm] 0,4 0,4 0,4 
Ancho del canal (W) [mm]  192 111 111 
Alto del canal (H) [mm] 767 526 310 
Distancia horizontal entre centros de los puertos (LW) [mm] 92 50 50 
Distancia vertical entre centros de los puertos (LH) [mm] 519 466 250 



























4.3 Eyector-absorbedor adiabático 
En esta sección se va a describir con detalle el prototipo del EAA utilizado así como los 
motivos y procesos que han llevado a su diseño actual. También se van describir la 
instrumentación empleada y el procedimiento para el cambio de dimensiones del EAA.  
En la Figura 4.9 se puede ver una fotografía del prototipo del EAA así como de los 
conductos de entrada y de salida. En esta fotografía se ha mostrado el EAA sin los aislantes para 
mayor claridad, pero en la Figura 4.1 se puede ver con ellos, tal y como se han realizado los 
ensayos.  
Antes de comenzar a describir el prototipo del EAA, es importante recordar que, como 
se demostró en el capítulo anterior, su funcionamiento depende fuertemente de sus parámetros 
geométricos así como de la zona del EAA donde se produce la absorción. Los parámetros 
geométricos con mayor influencia (ver Apartado 3.2.3) son el diámetro de la garganta o tubo de 
mezcla (dM) y su longitud (LM). Por este motivo se han fabricado distintas piezas 
intercambiables que, en función de cómo se combinen, permiten ensayar el EAA con distintos 
dM y distintas relaciones LM/dM. Estas piezas, una vez acopladas, forman el conducto Venturi del 
eyector: tramo convergente o de entrada (parte convergente de la cámara de succión), tramo 
recto (garganta o tubo de mezcla) y tramo divergente o de salida (difusor). 
Dichas piezas intercambiables, que se describirán en el Apartado 4.3.3, se han 
construido con material transparente para poder visualizar la zona del EAA en la que se produce 
la absorción, al ser esta otra de las variables de mayor influencia (ver Apartado 3.2.4). También 
se ha construido con este mismo material transparente la pieza que constituye el tramo de 
descarga del EAA.  
El resto de piezas, las cuales forman los puertos de entrada y el de salida, se han 
construido en acero inoxidable. En este caso se ha fabricado un solo conjunto de estas piezas, 
con lo que sus dimensiones son fijas (a excepción del área de paso en la salida de la boquilla, 
que es regulable). Todas estas piezas de acero inoxidable son las que se han cubierto con 
aislante para reducir lo máximo posible las pérdidas de calor en el EAA, mientras que las piezas 
intercambiables no se han aislado al ser de un material suficientemente aislante. 
Una vez montado todo el conjunto de piezas que forman el prototipo, éste es fijado a 
una estructura desde la parte de la descarga del EAA, de manera que su posición es vertical y el 
flujo en su interior es descendente. Esta estructura sirve además como medio de sujeción para el 
módulo de adquisición de datos (ver Figura 4.18a) y para los equipos utilizados para la toma de 
imágenes (Apartado 4.3.5). Dicha conexión de descarga del EAA se conecta, mediante una 




tubería rígida, al resto de la máquina en la succión de la bomba de disolución. En cambio, los 
conductos de alimentación de disolución y de refrigerante al EAA son tuberías flexibles para 
facilitar el cambio de piezas y poder ensayar el EAA con distintas dimensiones. 
 
Figura 4.9: Fotografía del prototipo del eyector-absorbedor adiabático (a) y detalles de la conexión de entrada de 
disolución (b), entrada de refrigerante (c) y salida de disolución (d). 
 
En la Figura 4.10 se puede ver el esquema de montaje de las distintas piezas del 
prototipo del EAA. Como se puede apreciar en esta figura, aunque se verá con más detalle en los 
siguientes apartados, el diseño se ha realizado de forma que no se han utilizado uniones 
roscadas entre las principales piezas del EAA, sino que estas encajan gracias a un sistema de 
machihembrado, de forma que se garantiza su alineación a la vez que se facilita el cambio de 
piezas (cambio dimensiones del EAA). Para la sujeción de las piezas transparentes se ha 
recurrido a una configuración en sándwich y se han empleado varillas roscadas para retener 










Figura 4.10: Esquema del prototipo del eyector-absorbedor adiabático. El caso representado tiene un diámetro del tubo 
de mezcla de dM = 6 mm y una relación LM/dM = 24. 
 
  




4.3.1 Entrada de disolución y boquilla regulable 
La entrada de disolución al EAA se realiza desde la salida del subenfriador de 
disolución. En este punto, la disolución, que tiene una concentración intermedia en refrigerante, 
se encuentra a alta presión y baja temperatura. Como se ha comentado anteriormente, se ha 
utilizado un tubo flexible para facilitar el cambio de piezas (ver Figura 4.9b). Se trata de un tubo 
de la marca Swagelok® modelo SS-8BHT-24, el cual tiene 10,3 mm diámetro interior y una 
longitud de 56 cm. El material de la capa interior es poli-tetra-fluoroetileno (PTFE), compatible 
con la disolución, mientras que la capa exterior es una malla de acero, lo que permite que el 
tubo pueda operar a altas presiones (hasta 137 bares a 20 ºC). Este tubo flexible se conecta al 
bloque de la boquilla regulable, que se explica más adelante.  
La boquilla regulable es una de las principales características del EAA propuesto. El 
objetivo de esta boquilla es variar el área de paso, sin menoscabar la conversión de presión en 
energía cinética, en función del caudal de fluido motriz y de la diferencia de presiones a través 
de ella. Estos parámetros están relacionados, en el ciclo propuesto en esta Tesis, con la relación 
de recirculación (rr) y con el salto de presiones entre el condensador y el evaporador. Esta 
boquilla regulable permite, por tanto, que el EAA se adapte en todo momento a las condiciones 
de funcionamiento del ciclo. 
 En el esquema de la Figura 4.11 se puede ver el montaje de las piezas que forman la 
boquilla regulable y en las Figuras 4.12 y 4.13 se muestran, respectivamente, fotografías de 
estas piezas por separado y en conjunto. Dichas piezas son: 
1. Bloque de la boquilla: es el elemento principal de la boquilla regulable porque en él se 
alojan el resto de piezas que forman esta parte del EAA. Está fabricado en acero 
inoxidable y se ha diseñado de forma que se asegura la alineación del eje de regulación 
con la salida de la boquilla. El conducto de alimentación de disolución se ha conectado 
al bloque formando un ángulo de 90º con respecto a la dirección de salida.  
2. Mando de la boquilla: para controlar la posición del eje de regulación se ha empleado el 
mando de una válvula de regulación (marca Swagelok® modelo SS-3NBF4). Se ha 
recurrido a esta solución ya que este mando está formado por un conjunto de piezas que, 
además de proporcionar la estanqueidad necesaria, proporciona el movimiento axial 
necesario para accionar la boquilla regulable. 
3. Pieza de asiento: sirve para apoyar el extremo del vástago del conjunto de piezas 
anterior sobre el eje de regulación. Se ha fabricado en material PTFE para permitir el 
deslizamiento entre estas dos piezas. 




4. Eje de regulación: es la pieza que sirve para variar el área de paso de la boquilla. Se 
trata de una barra cilíndrica, fabricada en acero inoxidable, con un extremo afilado (con 
10º de semi-ángulo) y con un tramo de mayor diámetro en el otro extremo (cabeza del 
eje). En uno de los lados de la cabeza apoya la pieza de asiento y el otro lado sirve para 
contener el muelle de retorno. El eje de regulación tiene también un rebaje para 
equilibrar las presiones a ambos lados del sistema de guiado. 
5. Muelle de retorno: sirve retirar el eje de regulación según se abre el mando, de forma 
que aumente el área de paso de la boquilla. 
6. Boquilla: para reducir el número de componentes y garantizar su centrado, la boquilla 
se ha mecanizado en el disco superior del prototipo. En este mismo disco, que es de 
acero inoxidable, se han mecanizado también la cámara de succión y la entrada de 
refrigerante, que se explican en el siguiente apartado. El ángulo de contracción de la 
boquilla es de 120º y el diámetro de salida es de 2,5 mm. Este ángulo de contracción se 
corresponde con el ángulo que tienen las brocas estándar. El diámetro de salida se ha 
calculado, mediante el modelo presentado en el capítulo anterior, para un caudal de 10 
l/min (el máximo que puede dar la bomba) y un salto de presiones de 11 bares (que, 
aproximadamente, corresponde a unas temperaturas de condensación y evaporación de 
40 ºC y 0 ºC respectivamente).  
 
 














Figura 4.12: Fotografías de las piezas que componen la boquilla regulable. 
 
 
Figura 4.13: Fotografías del montaje de la boquilla regulable. 
 
El área de paso efectiva en la salida de la boquilla (Aboq,ef) se obtiene mediante el 
siguiente conjunto de ecuaciones, que relacionan distintos parámetros geométricos de la 
boquilla: 
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    (4.1) 
Donde dboq es el diámetro del orificio de salida de la boquilla (dboq = 2,5 mm); dreg es el 
diámetro del extremo afilado del eje de regulación en el plano de salida; x es la posición del 
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los ensayos; xmax es la posición de máxima apertura del mando (xmax = 13,1 mm); y α el ángulo 
del extremo afilado del eje de regulación (α = 20º). 
 
4.3.2 Entrada de refrigerante y cámara de succión 
El conducto de alimentación de amoniaco al EAA desde el resto de la máquina consiste 
en una tubería de acero inoxidable de 1/4” de diámetro, doblada de tal forma que ofrece la 
suficiente flexibilidad como para facilitar el cambio de piezas. Cerca de la entrada de 
refrigerante al EAA se ha instalado una válvula de regulación (Vref2 en la Figura 4.2) que sirve, 
al igual que la válvula Vref1, para reducir la presión de baja del ciclo (equivalente a la presión de 
evaporación) hasta el valor deseado. A continuación de esta válvula se miden la temperatura y la 
presión de succión. Seguidamente se tiene una bifurcación (ver Figura 4.9c), de manera que la 
entrada de refrigerante a la cámara de succión se produce desde dos puntos. Estas dos entradas 
son opuestas entre sí y tangenciales al chorro de disolución que sale de la boquilla, con el 
objetivo de equilibrar el reparto de refrigerante en la cámara de succión. Los conductos desde 
estas dos entradas hasta la bifurcación tienen la misma longitud para que en ambos se tenga la 
misma pérdida de carga. 
Tanto la cámara de succión como las entradas de amoniaco se han mecanizado en el 
disco superior del prototipo (Figura 4.14). El volumen de la cámara de succión es el espacio 
formado al unir el disco superior con la primera de las piezas intercambiables de material 
transparente. En el disco superior se ha mecanizado un cajeado con un volumen de 18,9 cm3; 
mientras que el volumen de la cámara de succión correspondiente a la primera pieza 
intercambiable dependerá del EAA que se esté ensayando (ver Figura 4.15a).  
Por otro lado, en este disco, la zona cercana a la salida de la boquilla se ha mecanizado 
con un ángulo de conicidad de 150º. El objetivo de este diseño es que este prototipo de EAA 
pueda ser utilizado también con flujo ascendente ya que, de esta manera, el mismo chorro de 
fluido motriz arrastraría el líquido que se pudiera acumular en la cámara de succión. 





Figura 4.14: Fotografía del disco superior del prototipo indicando la cámara de succión y las entradas de refrigerante. 
 
 
4.3.3 Garganta, difusor y tramo de descarga 
Como se ha indicado anteriormente, el prototipo de EAA se ha diseñado con los 
objetivos principales de poder analizar el efecto que tienen tanto la zona de absorción como las 
dimensiones de la garganta en su funcionamiento. Por lo tanto, como material para la 
fabricación de la garganta, difusor y tramo de descarga del EAA, se ha escogido poli-metacrilato 
de metilo (PMMA) ya que reúne las siguientes características:  
 Transparencia: una de las propiedades más destacadas del PMMA es su transparencia 
óptica, necesaria para poder visualizar el flujo en el interior del EAA y determinar la 
zona de absorción. Además, otra característica de este material es la ausencia de color, 
lo que facilita la toma de imágenes del flujo. 
 Compatibilidad con el fluido de trabajo: el componente crítico del fluido de trabajo 
utilizado es el amoniaco, por lo que se buscó información de la compatibilidad del 
PMMA en la documentación ofrecida por varios fabricantes donde se afirmaba que el 
PMMA tiene una compatibilidad aceptable con el amoniaco gaseoso. Sin embargo, no 
se han encontrado datos de su compatibilidad con el amoniaco líquido ni con la 
disolución de trabajo. Por este motivo se realizó una prueba que consistió en mantener 
durante una semana, a temperatura ambiente, un fragmento de PMMA dentro de un 
pequeño cilindro con disolución con una concentración aproximada en amoniaco del 
45%. Al finalizar este periodo se comprobó que el fragmento no había sufrido ningún 
deterioro apreciable; por lo que se consideró que el PMMA es suficientemente 














 Fácilmente mecanizable: para poder ensayar distintos diámetros así como para poder 
mecanizar el difusor y la zona de entrada a la garganta. Una vez mecanizadas las 
distintas piezas se las sometió a un tratamiento térmico para mitigar los efectos de las 
micro-fisuras generadas durante el mecanizado. De esta forma se reducen los riesgos de 
que dichas fisuras aumenten de tamaño durante los ensayos debido a las condiciones de 
trabajo (presiones moderadas y posible infiltración en la grieta y posterior evaporación 
del amoniaco).  
 Aislante térmico: el PMMA tiene una conductividad térmica de 0,19 W·m-1·K-1, Assael 
et al. (2005). Es una conductividad suficientemente baja como para que estas piezas del 
EAA no necesiten estar recubiertas de aislante, facilitando en todo momento la 
visualización del flujo en su interior. La resistencia térmica por conducción en la zona 
más desfavorable (tramo de descarga, que tiene 20 y 100 mm de diámetros interior y 
exterior, respectivamente) es igual a la que se tendría con un aislante 7,5 mm de espesor 
(con el mismo diámetro interior) y una conductividad térmica de 0,036 W·m-1·K-1, 
habitual de la espuma de polietileno. Además, la diferencia de temperaturas entre la 
disolución (máximo 45 ºC en las condiciones simuladas en el Capítulo 3) y el ambiente 
(aproximadamente 20 ºC) es lo suficientemente pequeña como para que el flujo de calor 
a través sea despreciable.  
Se han fabricado varias piezas intercambiables de forma que, según cómo se combinen, 
es posible ensayar el EAA con tres diámetros de la garganta distintos (dM = 4; 6 y 8 mm) y con 
cuatro relaciones longitud/diámetro de la garganta (LM / dM = 12; 18; 24 y 32).  
Dichos diámetros dM se han escogido a partir de los resultados observados en Vereda et 
al. (2012) sobre su efecto en la relación de compresión alcanzada en el EAA y teniendo en 
cuenta que, desde el punto de vista práctico, estos diámetros son fáciles de mecanizar con 
herramientas estándar.  
En cuanto a la longitud de la garganta, según Cunningham y Dopkin (1974), la relación 
LM / dM óptima es aproximadamente 30. Esta longitud es difícil de mecanizar en la práctica en 
una sola pieza sin que se desalinee el taladro, por lo que se han fabricado varias piezas con 
longitudes distintas para conformar la garganta. En el diseño de estas piezas se tuvieron en 
cuenta dos aspectos: i) la longitud máxima que se puede taladrar con cada broca sin que se 
produzca un descentrado (que es distinta según su diámetro);  y ii) que las piezas resultantes 
permitan obtener las mismas relaciones LM / dM independientemente del diámetro. Esto último 
explica que cada pieza intercambiable tenga una longitud distinta (ver planos en el Anexo IV).  




En relación con el diámetro de salida del difusor, se ha tomado un valor dD = 20 mm ya 
que coincide aproximadamente con el de succión de la bomba (ver Figura 4.6); siendo, además, 
suficientemente grande como para que la velocidad a la salida del difusor sea despreciable y por 
lo tanto  la recuperación de presión en él sea alta. 
En la Figura 4.15 se muestran fotografías de algunas de las piezas intercambiables. Se 
puede ver el sistema de machihembrado para el acoplamiento de unas piezas con otras 
asegurando su alineación. Se puede ver también que las superficies de contacto entre las 
distintas piezas transparentes son amplias. En ellas se han colocado juntas de estanqueidad 
planas fabricadas con material NBR (goma de nitrilo butadieno) ya que son más blandas que las 
de material PTFE. Esto permite que las juntas puedan deformarse para que haya estanqueidad 
sin necesidad de grandes aprietes, a lo que ayuda el hecho de tener superficies de contacto 
amplias. 
 
Figura 4.15: Fotografías de las piezas intercambiables: a) entrada a la garganta, b) tramo de garganta; c) difusor y d) 
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4.3.4 Salida de disolución rica en refrigerante 
En la Figura 4.16 se muestran fotografías de la salida del EAA. Está formada por dos 
piezas de acero inoxidable: un disco inferior en el que encaja el tramo de descarga (Figura 
4.16a) y una prolongación que sirve de conexión con el resto de la máquina (Figura 4.16b). Esta 
segunda pieza tiene un extremo roscado para conectar la válvula de bola que permite aislar el 
prototipo (Figura 4.9d) y un orificio radial que sirve de punto de medida para la presión y la 
temperatura (P5 y T5). Como se ha comentado anteriormente, el diámetro de salida es 20 mm, 
aproximadamente igual al diámetro de succión de la bomba. 
 
Figura 4.16: Fotografía de: a) disco inferior; b) conexión para la salida de disolución y punto de medida de presión y 
temperatura; y c) montaje. 
 
 
4.3.5 Instrumentación del EAA 
Las variables medidas en este prototipo del EAA son la presión y la temperatura en las 
entradas y en la salida. Además de estas variables también se han tomado imágenes del flujo en 
su interior.  
Para la medida de la temperatura se han utilizado termo-resistencias tipo Pt100-A; 
mientras que para la presión se han empleado transductores tipo piezo-resistivos de distinto 
rango en función de la posición (rango de 0 a 25 bares en la entrada de disolución y de 0 a 10 
bares en la entrada de refrigerante y en la salida). En un futuro diseño del EAA se podrían tomar 
medidas de presión y temperatura en varios puntos a lo largo de la garganta y del difusor. Esto 
permitiría determinar el lugar preciso donde acontece el aumento de presión en la onda de 
mezclado así como la pérdida de presión por fricción. 
 En el caso particular de la entrada de disolución al EAA, tanto la presión como la 
temperatura (P11 y T11) se miden en el comienzo del tubo flexible. Cabe mencionar que, gracias 
al aislamiento del tubo flexible y de las distintas piezas de acero inoxidable, la temperatura 
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medida en este punto no difiere de la que tiene la disolución justo en el momento de su 
introducción en la cámara de succión. Además, la temperatura de la disolución en esta zona se 
mantendrá en torno a los 30 ºC, por lo que la diferencia de temperatura con el ambiente es 
reducida. En cuanto a la presión, la pérdida de carga a través de este conducto y en el cambio de 
dirección que sufre el flujo al entrar en el bloque se computará al rendimiento de la boquilla, 
como se verá en el sub-apartado 5.4.1.1.  
La presión y la temperatura en la entrada del refrigerante (P4 y T4) no se miden en la 
cámara de succión por falta de espacio; sino que se miden justo después de la válvula de 
regulación (Vref2 en la Figura 4.2). En la salida del EAA, la presión y la temperatura (P5 y T5) se 
miden al final del tramo de descarga. 
Para la toma de imágenes del flujo en el interior del EAA se ha recurrido al método de 
umbroscopía, que consiste en fotografiar el flujo lo suficientemente rápido como para que las 
burbujas del flujo aparezcan inmóviles. Para ello se han empleado una cámara réflex (Nikon® 
modelo D70; con un objetivo de la marca Tokina® con distancia focal 100 mm y relación focal 
2.8) y una lámpara flash de LEDs de alta potencia (desarrollada por Giménez (2011)). Esta 
lámpara está provista de un vidrio para proporcionar una iluminación uniforme. La cámara y la 
lámpara están situadas en lados opuestos del EAA y sujetadas mediante dos soportes a la propia 
estructura del prototipo. Estos soportes pueden desplazarse verticalmente para fotografiar 
distintas zonas del EAA. En la Figura 4.26 se pueden ver unos ejemplos de imágenes tomadas 
mediante este sistema del flujo en el interior del EAA operando con agua y aire. 
 
 
4.4 Adquisición de datos 
En esta instalación se han utilizado dos sistemas para registrar y almacenar los datos. 
Cada uno de estos sistemas está dirigido a una parte del banco de ensayos:  
 Adquisición de datos del EAA: estos datos son las temperaturas y presiones en las 
entradas y la salida del EAA. Se ha utilizado un módulo de adquisición de datos de la 
marca Measurement Computing® modelo USB-TEMP-AI (Figura 4.17a), que 
transforma la señal analógica de estos instrumentos y los envía al ordenador en señal 
digital con una interfaz USB. El software de adquisición utilizado (TracerDAQPro®, del 
mismo fabricante) permite también visualizar las variables tanto numérica como 




gráficamente. En el mismo ordenador donde se almacenan estos datos de temperatura y 
presión del EAA también se almacenan las imágenes y los videos del flujo en su interior. 
 Adquisición de datos del resto del banco de ensayos: en este caso se han utilizado 
módulos de adquisición ADAM y RADAM que envían los datos al ordenador mediante 
una interfaz RS-485 (Figura 4.17b). Estos datos son almacenados en otro ordenador en 
el que se ha instalado el software ADKIR. Este software, además de almacenar los datos 
de las variables de proceso, permite a su vez visualizarlos numérica y gráficamente. 
También permite controlar de manera remota determinadas variables, que se explicarán 
en la siguiente Sección: temperatura de generación, caudal de disolución dirigida al 
generador y caudal de agua caliente. 
Ambos ordenadores, que por motivos de seguridad están situados en el exterior de la 
celda donde está la instalación (Figura 4.17c), estaban sincronizados y almacenaban los datos 
cada 8 segundos.  
 
Figura 4.17: Adquisición de datos: a) módulo de adquisición de datos del EAA; b) panel posterior de la unidad de control 
con los módulos de adquisición ADAM/RADAM para el resto de datos del banco de ensayos; y c) ordenadores para el 
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4.5 Control de variables 
La instalación experimental está provista de varios lazos para controlar automáticamente las 
siguientes variables: 
 Temperatura de la disolución a la salida del generador (TIC): se regula mediante un 
control tipo PID (Proporcional, Integral y Derivativo) que, en función de la temperatura 
de consigna, varía el voltaje aplicado a las resistencias eléctricas del circuito de agua 
caliente. 
 Caudal de agua del circuito caliente (QI-VF1): se controla variando la velocidad de giro 
de la bomba de agua caliente mediante un variador de frecuencia. En este caso se trata 
de un control de lazo abierto ya que el caudal real no se compara con el valor de 
consigna sino que únicamente se establece una velocidad de giro de la bomba. 
 Caudal de disolución que se dirige al generador (QIC-VF2): este caudal se regula, 
mediante un controlador tipo PID, variando la velocidad de giro de la bomba de 
disolución al comparar el caudal medido por el caudalímetro tipo Coriolis (situado en la 
línea de disolución rica en refrigerante) con el valor de consigna. 
Los valores de consigna de las anteriores variables se pueden modificar tanto desde la 
unidad de control situada en el propio banco de ensayos, Figura 4.18a, como desde el ordenador 
de adquisición de datos (ADKIR) situado en el exterior de la celda comentado en la sección 
anterior. 
Por otro lado, las variables que son reguladas manualmente son: 
 Caudal de disolución recirculada: el valor de este caudal no se puede medir 
directamente en la instalación, sino que se obtiene mediante un balance de masa a partir 
de los caudales másicos medidos en los tres caudalímetros Coriolis del circuito de fluido 
de trabajo.  
Esta variable se controla regulando las válvulas VRR1 y VRR2, situadas antes de la unión 
donde se produce el mezclado, hasta que se alcanza el caudal deseado en la línea de 
disolución con concentración intermedia.   
Además de dichas válvulas, para mantener una presión de generación constante, hay 
que regular también la sección de paso de la boquilla del EAA según se aumente o 
disminuya el caudal de disolución recirculada. 




 Temperatura del refrigerante a la entrada del EAA: se regula variando el caudal de agua 
de enfriamiento en el subenfriador de vapor de refrigerante. Para ello se dispone de una 
válvula de asiento manual situada en la entrada del lado del agua de dicho 
intercambiador. Sin embargo, durante los ensayos, esta válvula se ha mantenido 
totalmente abierta para enfriar el refrigerante a la menor temperatura alcanzable con el 
agua de la torre de enfriamiento.  
 Temperatura de la disolución a la entrada del EAA: el sistema de regulación de esta 
temperatura es igual que en el caso anterior, pero en el subenfriador de disolución. En 
este caso, para alcanzar una determinada temperatura durante los ensayos, la apertura de 
la válvula es tanto mayor (más caudal de agua de enfriamiento) cuanto mayor es la 
relación de recirculación (más caudal de disolución). 
 Presión de evaporación: esta presión se puede controlar indistintamente con dos 
válvulas de regulación manuales situadas en la línea de refrigerante: con la válvula Vref1, 
que es la prevista para tal efecto en el diseño original del banco de ensayos; o con la 
válvula Vref2, que se añadió al conjunto donde se encuentra el EAA para tener un acceso 
más rápido a esta variable además de para facilitar el vaciado del prototipo. 
Para controlar manualmente las variables anteriores se han instalado unas pantallas en el 
interior de la celda, de forma que se puedan visualizar fácilmente sus valores (Figura 4.18b).  
 
Figura 4.18: Control de variables: a) unidad de control de la instalación; y b) pantallas instaladas en el interior para 
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4.6 Medidas de seguridad 
Al ser una instalación diseñada para operar con amoniaco, tanto el banco de ensayos 
como la celda donde está instalado, cuentan con una serie de dispositivos y sistemas de 
seguridad. Además de dichas medidas de seguridad, las personas que se encuentran en el 
interior de la celda deben llevar unos Equipos de Protección Individual (EPI) en todo momento. 
En los tres siguientes apartados se detallan estas medidas de seguridad. 
Por otro lado, como refuerzo a todas estas medidas de seguridad, existe un protocolo de 
seguridad desarrollado específicamente para esta instalación y como medida administrativa. 
Consiste en unas normas de acceso y uso de la instalación, así como en una formación y 
validación del personal que puede entrar en contacto con la instalación.  
En cuanto al acceso y uso de la instalación, la celda puede estar activada o desactivada. 
Cuando está activada, un cartel rojo así lo indica, prohibiendo el acceso a cualquier persona. La 
eliminación al amoníaco o su confinamiento, según se indica en el siguiente apartado, permite el 
acceso al personal de limpieza y de mantenimiento y obras, siempre bajo la supervisión de 
personal validado. 
El personal validado recibe una formación sobre las propiedades, riesgos y efectos en 
caso de fuga o derrame, del amoniaco principalmente. Incluye el conocimiento de las medidas 
de seguridad de las instalaciones y los recursos disponibles en caso de emergencia. Incluye 
también las medidas a adoptar para la evacuación y auxilio a posibles afectados. 
Tras la formación se procede a un examen de validación, llevado a cabo por el 
encargado de la seguridad, el cual previamente ha sido validado por un examinador en base a un 
formulario. Alternativamente se dispone de la ayuda de personal especializado en seguridad. 
 
4.6.1 Seguridad en el banco de ensayos 
El propio banco de ensayos cuenta con una serie de válvulas de seguridad en las líneas 
por las que circula disolución y refrigerante. Estas válvulas, taradas a una presión de 22 bar, 
están conectadas a una línea que desemboca en un depósito con 100 litros de agua (Figura 
4.19a). Se trata de un depósito cilíndrico de PVC, con 20 cm de diámetro y 3 m de altura, en el 
que las posibles fugas de disolución o amoniaco se introducen en la parte inferior del mismo 
para que se diluyan en el agua. La parte superior del depósito está conectada mediante una 
tubería al exterior del edificio. De esta manera se evitan vertidos bruscos al ambiente. 




Además, como seguridad ante posibles fugas durante periodos prolongados de 
inactividad, la mayor parte de la disolución se almacena en un depósito situado en la parte 
inferior de la máquina (Figura 4.19b), de manera que se reducen al mínimo los posibles puntos 
de fuga.  
 
Figura 4.19: Seguridad en el banco de ensayos: a) depósito de agua; y b) depósito de almacenamiento de la disolución 
durante periodos prolongados. 
 
 
4.6.2 Seguridad en la celda 
La celda cuenta con un extractor de aire (Figura 4.20) para tener una ventilación 
adecuada en el habitáculo. Este extractor debe estar en funcionamiento siempre que haya alguna 
persona en la celda. 
 
Figura 4.20: Extractor de aire. 
a)  
b)  




 También se disponen de dos detectores de vapor de amoniaco (Figura 4.21a) colocados 
en el interior de la celda a alturas distintas: uno a 3 m de altura, colocado cerca de la puerta de 
acceso a la celda, y otro a una altura de 2 m, colocado cerca del generador de vapor para una 
rápida detección. El indicador de la lectura de estos detectores (Figura 4.21b) se encuentra en el 
exterior de la celda, junto al puesto donde se ubican los ordenadores de adquisición de datos. 
 
a)                                                                            b) 
Figura 4.21: a) Detector de vapor de amoniaco; y b) indicador de la concentración de amoniaco en la celda. 
 
 Cuando el detector colocado cerca del generador marca un nivel de amoniaco superior a 
las 25 partes por millón (ppm), se activa una alarma sonora en el interior de la celda (Figura 
4.22a), de manera que si hay alguien dentro pueda oírla sin problemas. Si el detector que está 
cerca de la puerta detecta una fuga de 30 ppm, se activa una segunda alarma sonora (Figura 
4.22b) ya que la fuga seguiría en aumento. Esta segunda alarma está ubicada en el exterior de la 
celda para avisar a las personas que se encuentran en la nave. Además, el extractor entra en 
funcionamiento de manera automática al activarse las alarmas para extraer el amoniaco de la 
celda.  
 
a)                                                     b) 
Figura 4.22: Sirenas acústicas y luminosas en el interior (a) y exterior (b) de la celda. 
 




Tanto en el interior de la celda como en la nave se encuentran unas duchas de seguridad 
que incluyen una fuente lavaojos para poder aclararse rápidamente con agua abundante la zona 
afectada en caso de accidente (Figura 4.23). 
 
Figura 4.23: Ducha de seguridad con fuente lavaojos. 
 
La celda donde está la instalación tiene un gran ventanal de manera que los ordenadores 
de adquisición y control de datos se encuentran en el exterior. También se dispone de un sistema 
de comunicación para que el personal que se encuentra en el exterior se pueda comunicar con el 
que se encuentra en el interior. 
 
4.6.3 Equipo de Protección Individual 
El Equipo de Protección Individual (EPI) que debe ser utilizado por todo el personal que 
se encuentre trabajando en el interior de la celda está formado por una máscara con filtros de 
carbono activo, gafas, guantes y bata de seguridad (Figura 4.24a). Además, para casos de 
emergencia, se dispone de un equipo de respiración autónomo (Figura 4.24b) en la parte externa 
de la celda junto a la puerta de acceso. 
 









4.7 Puesta a punto de la instalación 
La puesta a punto de la instalación incluye los procesos relacionados con la calibración 
de los instrumentos de medida, el cálculo de su incertidumbre, la preparación de la disolución y 
los ensayos con agua y aire para comprobar el correcto funcionamiento del EAA.  
 
4.7.1 Calibración de la instrumentación e incertidumbre de la medida 
Para conocer la incertidumbre de la medida es necesario calibrar previamente la 
instrumentación. Los sensores de temperatura han sido calibrados en su rango de operación 
utilizando equipos certificados y su incertidumbre ha sido calculada según Calvo (2007). En 
particular, los sensores de temperatura del EAA (T4, T5 y T11) han sido calibrados en este trabajo, 
mientras que el resto fueron calibrados en trabajos anteriores (Zacarías (2009) y Ventas (2010)). 
Para los sensores o equipos de medida de caudal, densidad y presión se ha tomado la 
incertidumbre proporcionada por los fabricantes. En la Tabla 4.3 se recogen el rango de 





a)  b)  




Tabla 4.3: Rango de medición e incertidumbre de los instrumentos de medida (intervalo de confianza = 95%). La 
numeración se corresponde con la de la Figura 3.1. F. S. significa tope de escala, en inglés. 
Variable Sensor Rango Incertidumbre 
𝑇𝐺,𝑒𝑛𝑡 
Temperatura del agua caliente en la entrada al 
generador 
40-110 ºC ±0,55 ºC 
𝑇𝐺,𝑠𝑎𝑙 
Temperatura del agua caliente en la salida del 
generador 
40-110 ºC ±0,35 ºC 
?̇?𝐺  Caudal de agua caliente 0-1,25 kg/s ±0,26 % F.S. 
𝑇7 Temperatura de la disolución en la entrada al generador 40-110 ºC ±0,49 ºC 
𝑇8 Temperatura de la disolución en la salida del generador 40-110 ºC ±0,72 ºC 
𝑃𝐺 Presión a la salida de la disolución del generador 0-2,3 MPa ±1 kPa 
𝑇6 
Temperatura de la disolución rica en refrigerante en la 
entrada al recuperador de calor 
10-110 ºC ±0,39 ºC 
𝑇9 
Temperatura de la disolución pobre en refrigerante  en 
la salida del recuperador de calor 
40-110 ºC ±0,58 ºC 
?̇?6 
Caudal de disolución rica en refrigerante a la entrada 
del recuperador de calor 
0-0,3023 kg/s ±0,03 % F.S. 
𝜌6 
Densidad de la disolución rica en refrigerante a la 
entrada del recuperador de calor 
0-10.000 kg/m3 ±0,03 % F.S. 
?̇?10 
Caudal de disolución con concentración intermedia en 
refrigerante 
0-0,3023 kg/s ±0,03 % F.S. 
𝜌10 
Densidad de la disolución con concentración 
intermedia en refrigerante a la entrada del subenfriador 
de disolución 
0-10.000 kg/m3 ±0,03 % F.S. 
𝑇11 
Temperatura de la disolución con concentración 
intermedia en refrigerante a la entrada del EAA  
10-60 ºC ±0,40 ºC 
𝑃11 
Presión de la disolución con concentración intermedia 
en refrigerante a la entrada del EAA 
0-2,5 MPa ±1 kPa 
𝑇5 
Temperatura de la disolución rica en refrigerante a la 
salida del EAA  
10-60 ºC ±0,35 ºC 
𝑃5 
Presión de la disolución rica en refrigerante a la salida 
del EAA 
0-1 MPa ±1 kPa 
𝑇4 
Temperatura del vapor de refrigerante a la entrada del 
EAA  
10-60 ºC ±0,43 ºC 
𝑃4 Presión del vapor de refrigerante a la entrada del EAA 0-1 MPa ±1 kPa 










4.7.2 Preparación de la disolución 
Para preparar la disolución, en primer lugar se ha de determinar el volumen interior de 
la máquina que va a estar ocupado por disolución. Este volumen se puede obtener conociendo el 
volumen interno de los intercambiadores y demás elementos. Sin embargo, debido a la cantidad 
de conductos y la dificultad para medir su geometría, el volumen se estimó llenando de agua 
esta zona de la máquina y vaciándola posteriormente haciendo uso de las distintas válvulas de 
vaciado a la vez que se introducía aire comprimido. El volumen obtenido fue de 13 litros 
aproximadamente. Este proceso se realizó después de los ensayos con agua y aire que se 
describirán en el apartado siguiente. Cuando se terminó de medir el volumen se comprobó la 
estanqueidad de la instalación introduciendo aire comprimido a una presión aproximada de 8 
bares y a continuación se realizó el vacío en la instalación, lográndose con ello la evaporación 
del agua remanente. 
Una vez conocido el volumen del banco de ensayos que va a estar ocupado por la 
disolución y calculada su densidad aproximada (para una concentración en refrigerante de 0,5) 
se preparó la masa de nitrato de litio necesaria. Esta sal fue introducida en el absorbedor de 
gotas (Figura 4.25), el cual también sirve como depósito para la preparación de la disolución, ya 
que tiene la ventaja de que se puede aislar del resto de la máquina a la vez que se puede ver en 
su interior a través de unas mirillas para comprobar que la sal se disuelve en el amoniaco. El 
amoniaco era introducido lentamente desde la botella en estado gaseoso y su masa era medida 
mediante una báscula. Este proceso se realizó en varias fases y haciendo circular la disolución 
que se iba formando por la máquina, de manera que se podía comprobar la concentración 
mediante la temperatura T6 y la densidad ρ6. 
 
Figura 4.25: Absorbedor de gotas (sin aislante) utilizado como depósito para preparar la disolución. 
 
 




4.7.3 Ensayos preliminares con agua y aire 
Una vez construido el prototipo del EAA se han realizado ensayos utilizando agua como 
fluido motriz y aire como fluido succionado. El objetivo de estos ensayos era comprobar el 
correcto funcionamiento del EAA así como adquirir práctica en el control de la instalación 
experimental (p. e. en la regulación de las distintas válvulas para conseguir la relación de 
recirculación rr deseada, en el enfoque de la cámara para tomar imágenes del flujo en el interior, 
etc.).  
Durante estos ensayos sólo se pudo comprobar el funcionamiento del EAA con un 
caudal de agua en el fluido motriz de ?̇?𝑎𝑔𝑢𝑎 ≈  4,5 kg/min (que equivale en el ciclo propuesto a 
una relación de recirculación rr ≈ 1,5). El motivo de esta limitación fue la entrada de aire en la 
bomba cuando se pretendía ensayar con mayores caudales de agua al no conseguir separar 
adecuadamente las dos fases. Sin embargo, con este caudal de agua fue suficiente para 
comprobar y practicar con el sistema de adquisición de imágenes del flujo.  
En la Figura 4.26 se pueden ver dos ejemplos del flujo en el interior del EAA operando 
con aire y agua. Ambos puntos de ensayo se corresponden con el mismo EAA (garganta con 
diámetro dM = 8 mm y longitud máxima, LM/dM = 32) operando bajo las mismas condiciones de 
funcionamiento excepto el caudal de aire, que en el caso de la Figura 4.26b es un 55% mayor 
que en el de la Figura 4.26a. Sobre las fotografías se ha superpuesto una escala que permite 
estimar el tamaño de las burbujas. Para reproducir esta escala se calibró previamente el enfoque 
de la cámara introduciendo una lámina milimetrada pegada por flexión en la cara interior de las 
distintas zonas del EAA. Por tanto la cámara está enfocada en la cara interior más cercana. En el 
caso de las imágenes de la garganta se puede ver las limitaciones del sistema utilizado, ya que 
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Capítulo 5: Resultados experimentales 
 
 
5.1 Introducción al capítulo 
En este Capítulo se presentan los resultados obtenidos durante la fase experimental de la 
Tesis. En primer lugar, en la Sección 5.2 se describe el modelo termodinámico de la instalación, 
desarrollado para establecer las condiciones de operación del banco de ensayos que permitan 
analizar el eyector-absorbedor adiabático (EAA). En la Sección 5.3 se explica el procedimiento 
experimental seguido durante los ensayos y se comentan los modos de funcionamiento del EAA 
encontrados. En la Sección 5.4 se analizan los resultados obtenidos cuando el refrigerante es 
absorbido completamente en la garganta del EAA, siendo este el modo de funcionamiento 
buscado. Posteriormente, en la Sección 5.5 se muestran, para señalar las diferencias, algunos 
resultados obtenidos cuando el refrigerante es absorbido en otras zonas del EAA. Finalmente, las 
conclusiones del Capítulo se recogen en la Sección 5.6. 
 
 
5.2 Modelo termodinámico de la instalación experimental 
El modelo termodinámico que se describe en esta Sección permite analizar de una manera 
sencilla el funcionamiento del banco de ensayos (representado esquemáticamente en la Figura 5.1). 
Los componentes de la instalación experimental considerados en este modelo son los que forman el 
compresor termoquímico (generador, recuperador de calor, subenfriador de disolución, bomba de 
disolución y EAA) y los que regulan la presión y temperatura del refrigerante (subenfriador de 
refrigerante y válvula reductora de presión). No se ha incluido el separador de fases al no influir 
termodinámicamente en el ciclo.  
En este modelo, al igual que en el utilizado en el Capítulo 3, se resuelven 
simultáneamente las ecuaciones de conservación de masa y de energía en los distintos 
componentes y, además, la ecuación de conservación de movimiento lineal en el EAA. Se asume 
también estado estacionario y condiciones de equilibrio a la salida de todos los componentes. 
Por lo tanto, las ecuaciones de este modelo son las mismas que las presentadas en la Sección 3.3 
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Las temperaturas de la disolución y del refrigerante que salen de los correspondientes 
subenfriadores se han fijado en T11 = 30 ºC y T4 = 20 ºC, respectivamente. Este valor para 
la temperatura T11 es con el que se pretende operar durante los ensayos. El valor de la 
temperatura T4 es el que, aproximadamente, puede alcanzar el refrigerante al ser enfriado 
con agua de la torre de enfriamiento de la que se dispone. La temperatura a la salida del 
generador (T8) varía según el EAA analizado y de la relación de recirculación, como se verá 
en el Apartado 5.2.1. 
 Absorción en el EAA: se ha considerado que todo el refrigerante se absorbe en la garganta 
del EAA. Para tener en cuenta la eficiencia de la absorción se ha tomado un factor de 
aproximación al equilibrio adiabático de Feq,adi = 0,9 (ver Ecuación 3.56b). Los diámetros 
analizados de la garganta del EAA son los tres tamaños que se han fabricado para el 
prototipo: dM  = 4; 6 y 8 mm.  
 Caudal de disolución (?̇?6) y relación de recirculación (rr): en cuanto a la disolución que se 
dirige al generador, se ha tomado un caudal másico de ?̇?6  = 1,8 kg/min. Este valor, 
teniendo en cuenta la capacidad de impulsión de la bomba de disolución (10 l/min, ver sub-
apartado 4.1.3.2), permite estudiar un abanico suficientemente representativo de relaciones 
de recirculación: rr = 1,5; 2,5 y 3,5. El caso rr = 0 no se ha tenido en cuenta ya que, en 
cualquier ciclo con absorción adiabática, es necesario que se recircule disolución para 
aumentar la tasa de refrigerante absorbido. 
 Presión del fluido motriz a la entrada del EAA (P11): en el ciclo propuesto esta presión 
coincide con la de condensación, fijada en P11 = PC = 1.350 kPa, correspondiente a una 
temperatura de condensación de TC = 35 ºC. 
 Presión de succión del EAA (P4): es la de saturación del refrigerante a las distintas 
temperaturas de evaporación que se han tenido en cuenta en la simulación: TE = 5; 0; -5; 
-10 y -15 ºC.   
 Presión de generación (P8): en este modelo de la instalación se ha considerado que existe 
una pérdida de carga en el fluido motriz (ΔPfm) al atravesar los conductos, válvulas e 
intercambiadores entre el generador y la entrada al EAA. El valor utilizado en la simulación 
es ΔPfm = 100 kPa, similar al obtenido durante los experimentos realizados con agua y aire, 
Apartado 4.7.3. Por lo tanto, en la simulación de la instalación experimental, la presión de 
generación es P8 = P11 + ΔPfm = 1.450 kPa.  
En la Tabla 5.1 se recogen los valores de todos los parámetros comentados y otros que 
sirven de entrada a la simulación. 




Tabla 5. 1: Valores de entrada a la simulación de la instalación experimental. 
Variable Valor   Variable Valor 
ηis,B,dis 0,7   TC 35 ºC 
ηem,B,dis 0,7   TE 5; 0; -5; -10; -15 ºC 
ηboq 0,85   T8 Variable 
ηgar 0,9   T11 30 
ηdif 0,8   T4 20 
dD 20 mm   ?̇?6 1,8 kg/min 
dM 4; 6; 8 mm   rr 1,5; 2,5; 3,5 
𝜀𝑅𝐸𝐶 0,7   Feq,adi 0,9 
ΔPfm 100 kPa     
 
 
5.2.1 Resultados de la simulación de la instalación experimental 
Con la ayuda de este modelo simplificado y los valores recopilados en la Tabla 5.1 se ha 
realizado un análisis paramétrico para conocer la concentración de la disolución en distintos puntos 
del banco de ensayos durante su funcionamiento. Con esta información, se han escogido dos 
valores de concentración rica en refrigerante, de forma que proporcionen suficiente información 
para analizar el funcionamiento del EAA. Estas concentraciones han sido X5 = 0,50 y 0,48.  
Para facilitar la interpretación de los resultados de la simulación, en la Figura 5.2 se ha 
representado el 𝐶𝑂𝑃𝑇 = ?̇?𝐸 ?̇?𝐺⁄  del ciclo completo en función de la temperatura de salida del 
generador (T8). La potencia térmica en el evaporador (?̇?𝐸) se ha calculado teniendo en cuenta que 
el salto entálpico del refrigerante en el evaporador comprende desde la entalpía de líquido saturado 
a la temperatura de condensación hasta la entalpía de vapor saturado a la temperatura de 
evaporación correspondiente.  
La distribución de las distintas curvas de 𝐶𝑂𝑃𝑇  en la Figura 5.2 se ha realizado de tal 
manera que en las filas se muestran los resultados de la simulación para una misma temperatura de 
evaporación (TE) y en las columnas los resultados correspondientes al mismo diámetro de la 
garganta (dM) del EAA. Además, sobre las curvas de 𝐶𝑂𝑃𝑇 se han marcado los puntos donde se 
alcanzan las dos concentraciones X5 escogidas, así como las líneas de subenfriamiento en la entrada 
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5.3 Procedimiento experimental 
En la campaña experimental se han ensayado tres combinaciones del prototipo de EAA 
cuyas dimensiones principales son: 
 Diámetro de la garganta: dM  = 4; 6 y 8 mm. 
 Relación entre la longitud y el diámetro de la garganta: LM / dM  = 32.  
El hecho de utilizar tres diámetros dM distintos se debe al interés en evaluar su efecto en la 
relación de compresión en el EAA (rcEAA). En cuanto a la longitud LM, de las cuatro posibles 
relaciones LM / dM  que se pueden componer con el prototipo, se ha escogido la mayor para asegurar 
que la mayor parte del refrigerante, si no todo, sea absorbido en la garganta del EAA.  
En relación con la cámara de succión, los ensayos se han llevado a cabo con dos tamaños 
distintos de la misma para cada una de las combinaciones anteriores del EAA. La diferencia entre 
una cámara de succión y otra es la distancia entre la salida de la boquilla y la entrada de la garganta. 
El motivo por el cual se han ensayado dos tamaños de la cámara de succión se explica en el 
Apartado 5.3.3; pero, básicamente, se debió a que con la más pequeña era más fácil alcanzar el 
punto de funcionamiento deseado. Sin embargo, una vez alcanzado dicho punto de funcionamiento 
no se observaron diferencias en los resultados, por lo que en el análisis de los datos se va a 
considerar como una única cámara de succión.  
Es importante indicar que, debido a la novedad, tanto del ciclo propuesto como del 
absorbedor, los ensayos se han orientado únicamente al estudio del EAA y de la relación de 
recirculación (rr), por lo que no se tuvo en cuenta que el funcionamiento del recuperador de calor o 
del generador fuese el idóneo. 
Para cada EAA ensayado y para cada concentración X5, el procedimiento experimental 
seguido para llegar a los puntos de operación deseados, consistió en variar la relación de 
recirculación (rr) y la presión a la que se introducía el refrigerante en el EAA (presión de succión, 
P4). Los pasos seguidos para variar dichos parámetros se explican a continuación: 
 Variación de la relación de recirculación (rr): este cambio se lleva a cabo regulando la 
frecuencia de giro de la bomba de disolución y la apertura de las válvulas VRR1 y VRR2 (ver 
Figura 4.2) hasta que se alcanza el caudal de fluido motriz (?̇?11) deseado. El caudal de 
disolución entrante al generador se ha mantenido constante durante todos los experimentos 
(?̇?6  = 1,8 kg/min). El aumento de rr lleva aparejado una serie de cambios en otros 
parámetros:  




- Incremento del caudal de agua de enfriamiento que circula por el subenfriador de 
disolución (?̇?𝑆𝐸,𝑑𝑖𝑠), de forma que la temperatura de la disolución entrante al EAA 
(T11) se mantenga aproximadamente constante en el entorno de los 30 ºC. (El 
caudal de agua en el subenfriador de refrigerante (?̇?𝑆𝐸,𝑟𝑒𝑓) era el máximo posible 
para enfriar al refrigerante a la mínima temperatura, aproximadamente T4 = 20ºC). 
- Incremento del área de paso de la boquilla regulable del EAA modificando la 
posición de su eje de regulación (mayor área de paso cuanto mayor es ?̇?11). 
- Incremento de la temperatura de generación (T8), tal y como se puede ver en las 
gráficas de la Figura 5.2. Además de este incremento de T8 determinado por las 
propiedades termodinámicas de la disolución, ha sido necesario un incremento 
extra ya que a medida que aumentaba rr también lo hacía la presión de generación 
(P8) por pérdidas de presión en el circuito, como se verá con más detalle en el sub-
apartado 5.4.1.4. Durante los ensayos, para aumentar la temperatura T8 se 
aumentaba la temperatura de entrada del agua caliente al generador (TG,ent), puesto 
que su caudal se ha mantenido constante (?̇?𝐺 = 11,5 kg/min). 
 Presión de succión del EAA (P4): esta presión, equivalente a la presión de evaporación del 
ciclo, ha sido modificada mediante la válvula de regulación Vref1 (o, indistintamente, con la 
válvula Vref2, ver Figura 4.2). Al reducir esta presión se reducía también el caudal de 
refrigerante (?̇?𝑟𝑒𝑓) que era absorbido.  
Para cada rr se han buscado, como mínimo, dos puntos de ensayo límite: con mínimo y 
con máximo caudal de refrigerante. El punto de mínimo caudal se alcanzaba cuando una 
restricción mayor en la válvula de refrigerante provocaba que la disolución se almacenase 
en la cámara de succión y, por lo tanto, el EAA dejaba de operar en el modo deseado, como 
se verá en el Apartado 5.3.3. En el otro extremo, el punto de máximo caudal de refrigerante 
se alcanzaba cuando una apertura mayor de la válvula de refrigerante provocaba que 
salieran burbujas de la garganta, las cuales ya no eran absorbidas en el resto del EAA. Entre 
estos dos casos límite, como la garganta del EAA tiene una cierta longitud, era posible en 
muchos casos tomar varios puntos intermedios.  
En cuanto a la frecuencia de almacenamiento de datos durante los ensayos, todas las 
variables medidas se registraban cada 8 segundos y las más relevantes se representaban 
gráficamente en las pantallas de los ordenadores de adquisición de datos descritos en el Apartado 
4.4. Una vez alcanzado y estabilizado el punto de funcionamiento, se mantenía durante un tiempo 
igual o superior a 5 minutos para, posteriormente, tomar los valores promedio de las distintas 




variables registradas (tal y como se verá en el Apartado 5.3.4). Durante este tiempo se tomaban las 
imágenes y vídeos que se han utilizado para analizar el flujo en el interior del EAA. 
 
5.3.1 Reducción de los datos a partir de las variables medidas 
A continuación se explica cómo se han calculado ciertas variables de las que no se dispone 
de ningún sistema de medida directa: 
 Concentración de la disolución rica en refrigerante (X5): se ha calculado a partir de los 
datos medidos de densidad (ρ6) y temperatura (T6) en la entrada del lado frío del 
recuperador de calor.  
             5 6 , 6 6,disX X f T       (5.2) 
 Caudal másico de disolución en la salida del generador (?̇?8): se obtiene mediante un 
balance de masa a partir de los caudales medidos de disolución entrante al generador 
(?̇?6) y de refrigerante (?̇?𝑟𝑒𝑓). 
            8 6 refm m m      (5.3) 
 Concentración de salida del generador (X8): se obtiene aplicando el balance de masa de 
amoniaco en el generador:  







     (5.4) 
 Caudal másico de disolución recirculada (?̇?𝑅𝑅): se obtiene igualmente mediante un 
balance de masa a partir del caudal ?̇?8 calculado previamente y del caudal medido de 
fluido motriz (?̇?11). 
            11 8RRm m m      (5.5) 
 Concentración del fluido motriz (X11): se obtiene a partir del balance de masa de 
refrigerante en la recirculación:  
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
     (5.6) 




 Propiedades del fluido motriz (ρ11, h11, μ11…): se obtienen mediante las correlaciones 
recogidas en el Anexo III usando la concentración X11 y la temperatura medida en la 
entrada de disolución al EAA (T11). 
 Propiedades del refrigerante succionado (ρ4, h4, μ4…): se obtienen mediante el software 
Engineering Equation Solver, EES®, usando la presión (P4) y la temperatura (T4) 
medidas en la entrada del refrigerante al EAA. 
 
5.3.2 Propagación de la incertidumbre metrológica 
A lo largo de este Capítulo se presentan los márgenes de error de los principales 
parámetros calculados. Este error es consecuencia de la propagación en el cálculo de la 
incertidumbre metrológica de las variables.  
Para su cálculo se ha recurrido al software EES®, el cual tiene integrado el 
procedimiento recomendado por el NIST (National Institute of Standards and Technology). 
Según este procedimiento, la incertidumbre (U) de la variable α (calculada a partir de las 
variables medidas β1, β2...) se obtiene aplicando la siguiente ecuación: 











     (5.7) 
 
5.3.3 Modos de funcionamiento del EAA encontrados durante los ensayos 
El hecho de poder visualizar el flujo en el interior del EAA ha permitido distinguir 
varios modos de funcionamiento durante los ensayos:  
 Absorción completa en la garganta (Figura 5.3a): es el modo de funcionamiento 
buscado y es el que se va a analizar en profundidad. En este caso se observa claramente 
un chorro de disolución que se adentra en la garganta produciendo un flujo bifásico en 
burbujas que desaparecen antes de entrar en el difusor.  
 Absorción en la garganta y en el difusor (Figura 5.3b): similar al caso anterior pero en 
este caso el flujo bifásico en burbujas desaparece en el difusor, quedando a su salida un 
flujo totalmente líquido. Este modo de funcionamiento ha resultado muy difícil de 
estabilizar ya que una pequeña variación en cualquier parámetro (caudal de refrigerante, 




temperatura de la disolución entrante, etc.) provocaba que, o se volviese de nuevo al 
modo de funcionamiento anterior, o no se llegase a absorber todo el refrigerante. 
 Absorción incompleta (Figura 5.3c): en este caso hay un exceso de refrigerante, 
identificado con la salida de burbujas de refrigerante sin absorber por el tramo de 
descarga del EAA. Se trata por tanto de un modo de funcionamiento a evitar durante los 
ensayos reduciendo el caudal de refrigerante. 
 Absorción completa en la cámara de succión (Figura 5.3d): es también un modo de 
funcionamiento a evitar ya que el EAA no se comporta como un eyector (no hay un 
chorro de fluido motriz que se adentre en la garganta) y por tanto no se produce un 
incremento de presión, desperdiciando toda la energía extra invertida en el bombeo de 
disolución. En este caso el funcionamiento del EAA es equivalente al de un mezclador-
absorbedor adiabático, donde la absorción se produce a presión constante en el espacio 
diseñado como cámara de succión. En la Figura 5.3d se muestra una fotografía tomada 
durante un ensayo en el que el EAA está operando en este modo de funcionamiento. Se 
puede ver que las burbujas de refrigerante (zona más oscura) desaparecen antes de 
entrar en la garganta.  
Durante los experimentos, cuando se producía esta acumulación de disolución en la 
cámara de succión, se procedía a aumentar la velocidad del chorro de fluido motriz 
(reduciendo el área de paso de la boquilla) de forma que arrastrase la disolución 
acumulada hacia la garganta. Una vez vaciada la cámara de succión se ajustaban los 
distintos parámetros a las condiciones de operación deseadas. Para evitar que la 
disolución se acumulase en la cámara de succión, se modificó para hacerla más 
pequeña, de forma que la distancia entre la salida de la boquilla y la entrada a la 
garganta fuese más corta. Con esta nueva configuración de la cámara de succión resultaba 
mucho más sencillo alcanzar puntos de funcionamiento en los que el chorro de fluido 






























5.3.4 Comportamiento estacionario de las mediciones 
A continuación se muestra una serie de figuras en las que se puede ver el comportamiento 
estacionario de los parámetros medidos. Todas estas figuras se corresponden al mismo punto de 
ensayo, que sirve de ejemplo de comportamiento estacionario para el resto de puntos. Sus 
condiciones de operación son:  
 Diámetro de la garganta del EAA: dM = 6 mm 
 Relación entre la longitud y el diámetro de la garganta: LM / dM  = 32 
 Absorción completa en la garganta. 
 Concentración de la disolución rica en refrigerante: X5 = 0,507 
 Relación de recirculación: rr = 1,546 
 Presión de succión: P4 = 489 kPa (temperatura de evaporación equivalente: TE = 3,5 ºC) 
En la Figura 5.4 se pueden ver los siguientes parámetros relacionados con el generador de 
vapor: presión de generación (P8) y temperaturas de entrada (T7 y TG,ent) y de salida (T8 y TG,sal) a 
cada lado del generador. Se ha indicado también, tanto en esta figura como en las siguientes, la 
desviación estándar (σ) de cada parámetro, en valor absoluto y en tanto por ciento. 
 
Figura 5.4: Comportamiento estacionario de la presión de generación y de las temperaturas de entrada y salida a cada 
lado del generador. La desviación estándar (σ) está expresada en las unidades correspondientes de cada variable. 
 
En la Figura 5.5 se pueden ver las temperaturas de entrada (T6 y T8) y de salida (T7 y T9) a 
cada lado del recuperador de calor. También se ha representado en esta misma figura la densidad de 
la disolución rica en refrigerante a la entrada del recuperador (ρ6), que, junto con T6 permite 
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σ = 4,265  (0,3%)
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Figura 5.5: Comportamiento estacionario de las temperaturas de entrada y salida a cada lado del recuperador de calor y 
de la densidad de la disolución rica en refrigerante a la entrada del recuperador. La desviación estándar (σ) está expresada 
en las unidades correspondientes de cada variable. 
 
En la Figura 5.6 se han representado las presiones y las temperaturas medidas en las dos 
entradas (P11, T11, P4 y T4) y en la salida (P5 y T5) del EAA. Finalmente, en la Figura 5.7 se 
muestran los caudales másicos de disolución entrante al generador (?̇?6), de refrigerante (?̇?𝑟𝑒𝑓) 
y de disolución entrante al EAA (?̇?11).  
 
Figura 5.6: Comportamiento estacionario de las temperaturas y presiones medidas en los puertos del EAA. La desviación 
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σ = 3,335 (0,68%) 
σ = 4,423 (0,8%) 
σ = 0,093 (0,24%) 
σ = 2,936 (0,22%)
σ = 0,081 (0,26%)












Figura 5. 7: Comportamiento estacionario de los caudales másicos. La desviación estándar (σ) está expresada en las 
unidades correspondientes de cada variable. 
 
 
5.4 Resultados del EAA con absorción completa en la garganta 
Como se ha comentado en el Apartado 5.3.3, este es el modo de funcionamiento 
deseado del EAA, por lo que la mayor parte del análisis de los resultados experimentales se ha 
centrado en los obtenidos con este modo de funcionamiento y son los que se presentan en esta 
Sección.  
En la Tabla 5.2 se recogen los valores de las condiciones de operación de la instalación 
experimental. También se han indicado, a título informativo, algunos parámetros relacionados 
con el ciclo propuesto: la relación de recirculación (rr) correspondiente a los distintos caudales 
de fluido motriz (?̇?11); la temperatura de condensación (TC) correspondiente a la presión del 
fluido motriz en la entrada del EAA (P11); y la temperatura de evaporación (TE) correspondiente 
a la presión de succión del EAA (P4).  
Se han tomado un total de 51 puntos experimentales, que separados según el diámetro 
de la garganta, quedarían de la siguiente manera: 15 puntos con dM = 4 mm; 20 puntos con dM = 
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Tabla 5.2: Valores de los parámetros de operación durante los ensayos del EAA con absorción completa en la 
garganta. 
 
  Variable Parámetro Valor/rango de valores 
   dM Diámetro de la garganta del EAA [mm] 4; 6 y 8 
   LM / dM Relación longitud/diámetro de la garganta del EAA [-] 32 
   
X5 Concentración rica en refrigerante [-] 
0,486 ‒ 0,497 
 0,503 ‒ 0,521 
   ?̇?6 Caudal másico de disolución dirigida al generador [kg/min] 1,8 
   
?̇?11 
(rr) 
Caudal másico de fluido motriz [kg/min] 
(Relación de recirculación [-]) 
4,23 – 4,99 
(1,365 – 1,81) 
 6,16 – 6,33 
(2,45 – 2,54) 
 7,68 – 8,06 
(3,31 – 3,52) 
   T11 Temperatura del fluido motriz en la entrada al EAA [ºC] 27,97– 31,22 
   T4 Temperatura del refrigerante en la entrada al EAA [ºC] 13,09– 30,08 
   T5 Temperatura de la disolución en la salida del EAA [ºC] 29,15– 41,33 
   T8 Temperatura de salida del generador [ºC] 80,92– 99,21 
   P11 
(TC) 
Presión del fluido motriz en la entrada al EAA [kPa] 
(Temperatura de condensación [ºC]) 
1.156 – 1.507 
(29,7 – 38,9) 
   P4 
(TE) 
Presión del refrigerante en la entrada al EAA [kPa] 
(Temperatura de evaporación [ºC]) 
193,1 – 584,5 
(-19,6 – 8,5) 
   P5 Presión de la disolución en la salida del EAA [kPa] 316,9 – 679 
   P8 Presión de generación [kPa] 1.278 – 1.678 
 
5.4.1 Pérdida de carga 
En este apartado se presentan los resultados relacionados con la pérdida de carga 
(pérdida de presión de remanso a causa de la irreversibilidad por degradación viscosa) en los 
distintos componentes del EAA: boquilla, garganta, difusor y tramo de descarga. El propósito de 
este análisis es poder evaluar su efecto en la relación de compresión del EAA (rcEAA) en el 
Apartado 5.4.2.  
También se presentan los resultados de la pérdida de carga producida en el fluido motriz 
(ΔPfm); es decir, la pérdida de presión de remanso entre el generador (P8) y la entrada de 
disolución al EAA (P11). En este caso, su análisis está orientado únicamente a mejorar el modelo 
de la instalación presentado en la Sección 5.2. 
 




5.4.1.1 Boquilla regulable 
Para obtener el rendimiento de la boquilla (ηboq) se ha calculado previamente el área de 
paso efectiva de la boquilla (Aboq,ef) aplicando la Ecuación 4.1 del Capítulo anterior. La posición 
del eje de regulación depende del caudal de fluido motriz (?̇?11) y del salto de presiones a través 
de la boquilla (ΔPboq). Este salto de presiones se ha calculado como la diferencia entre la presión 
del fluido motriz en la entrada del EAA y la presión de succión (ΔPboq = P11 – P4), tal y como se 
explica más adelante. En las Figuras 5.8a, b y c se muestran, respectivamente, los resultados de 
P11, ΔPboq y Aboq,ef en función de ?̇?11. Se han empleado distintos símbolos para clasificar los 
datos según la relación de recirculación aproximada (rr ≈ 1,5; 2,5 y 3,5) y según la 




Figura 5.8: a) Presión del fluido motriz en la entrada al EAA (P11); b) diferencia de presiones a través de la boquilla 






























































A continuación se comentan los resultados de los parámetros anteriores: 
 Presión del fluido motriz en la entrada del EAA (P11): como se puede ver en la Figura 
5.8a, los ensayos se han llevado a cabo manteniendo la presión P11 lo más constante 
posible, simulando de esta manera que la temperatura de condensación (TC) del ciclo 
propuesto en esta Tesis es constante. El 71 % de los puntos se encuentran entre 1.200 y 
1.400 kPa, que equivalen a una TC de 30,93 y 36,25 ºC respectivamente. 
Es importante recordar que la medida de P11 se realiza al comienzo del tubo flexible que 
conecta el prototipo del EAA con el resto del banco de ensayos, ver Apartado 4.3.1. Por 
lo tanto, en el cálculo de ηboq se está incluyendo también la pérdida de carga que sufre el 
fluido motriz al circular por dicho tubo flexible y por el bloque de la boquilla hasta 
llegar a la zona convergente de la misma; valorando de esta forma el rendimiento de 
todo el conjunto. 
 Diferencia de presiones en la boquilla (ΔPboq): es la diferencia entre las presiones de 
entrada y de salida de la boquilla. Como se ha comentado en el punto anterior, la 
presión de entrada se ha considerado que, a efectos del cálculo de ηboq, es igual a P11.  
La presión de salida es la de la cámara de succión, la cual no se ha medido en el 
prototipo del EAA; sino que se ha realizado la aproximación de considerar que coincide 
con la presión medida en el puerto de entrada del refrigerante al EAA (P4), ver Apartado 
4.3.2. Por tanto, la diferencia de presiones a través de la boquilla se ha calculado como 
ΔPboq = P11 – P4.  
Los ensayos se han realizado manteniendo P11 aproximadamente constante mientras que 
P4 era modificada mediante la válvula de regulación del refrigerante, lo que equivale en 
el ciclo propuesto a modificar la temperatura de evaporación (TE). 
En la Figura 5.8b se pueden ver los valores experimentales de ΔPboq; que ha variado 
entre 600 y 1.200 kPa, estando el 80 % de los puntos entre 800 y 1.100 kPa. (Los 
valores de P4 se pueden ver en la Figura 5.16a). 
 Área de paso efectiva de la boquilla (Aboq,ef): en la Figura 5.8c se observa claramente 
que el área de paso de la boquilla aumenta a medida que lo hace el caudal ?̇?11 que la 
atraviesa, alcanzando una apertura máxima de 4,5 mm2. Por otro lado, se observa 
también que hay varios valores de Aboq,ef para un mismo caudal ?̇?11, consecuencia de la 
regulación más precisa de Aboq,ef para ajustarse a la diferencia de presiones ΔPboq. Por lo 
tanto, con este sistema de regulación, el ciclo propuesto puede adaptarse a distintos 




valores de relación de recirculación (rr) y a distintos saltos de presión entre el 
condensador y el evaporador.  
Una vez calculado el área Aboq,ef es posible obtener la velocidad del fluido motriz en la 
sección de salida de la boquilla (Vmotriz) mediante el balance de conservación de masa: 







     (5.8) 
En las Figuras 5.9a y b se muestran los valores experimentales de la densidad del fluido 
motriz (ρ11) y de la velocidad Vmotriz en función de ?̇?11, respectivamente. En la Figura 5.9a se 
puede ver que la densidad de la disolución entrante al EAA ha sido prácticamente constante 
durante los ensayos. Se aprecia también la diferencia entre las dos concentraciones analizadas 
para la disolución rica en refrigerante (X5 ≈ 0,49 y 0,51). Siendo mayor la densidad ρ11 para los 
casos en los que X5 es menor, ya que la concentración del fluido motriz X11 también lo es. Para 
una misma concentración X5, el cambio en ρ11 al variar rr no es apreciable al variar muy poco la 
concentración X11. En cuanto a la velocidad Vmotriz, en la Figura 5.9b se observa que se ha 




Figura 5.9: a) Densidad del fluido motriz (ρ11) y b) velocidad del fluido motriz en la sección de salida de la boquilla 


































Una vez determinada Vmotriz, el rendimiento de la boquilla se ha obtenido despejándolo 
de un balance de energía simple entre energía de presión y cinética exclusivamente (Bernouilli): 










     (5.9) 
En la Figura 5.10 se ha representado el ηboq obtenido en los ensayos en función del 
número de Reynolds en la boquilla, calculado según la Ecuación 5.10. Como longitud 
característica se ha tomado el diámetro hidráulico Dh de la sección anular formada en la salida 
por la boquilla y el extremo afilado del eje de regulación.  









     (5.10) 
 
Figura 5.10: Rendimiento de la boquilla regulable (ηboq) en función del número de Reynolds en la boquilla. 
 
Es de destacar el bajo valor numérico de Reboq, constituyendo esto una particularidad de 
estos ensayos. Los valores obtenidos del rendimiento de la boquilla oscilan entre 0,43 y 0,58; 
siendo ligeramente mayores para las menores relaciones de recirculación ensayadas (rr ≈ 1,5). 
Estos valores de ηboq son notablemente inferiores al valor considerado para las simulaciones 
(ηboq = 0,85), tanto del Capítulo 3 como de la instalación experimental en la Sección 5.2. Esto 
implica que la velocidad Vmotriz (y por tanto la capacidad de compresión del fluido motriz) es 
mayor en las simulaciones realizadas que la obtenida experimentalmente. Se atribuye estos 
valores bajos de ηboq al bajo valor del número de Reynolds y a una calidad de fabricación 
característica de un primer prototipo, que claramente, es de pequeño tamaño frente a los que 





















con la configuración elegida. Estos primeros datos sugieren que un diseño alternativo pudiera 
resultar interesante. 
A continuación se presentan, a modo de comparativa, los valores experimentales de ηboq 
obtenidos por varios autores. Cabe mencionar que en la literatura abierta donde se analice la 
geometría de la boquilla del eyector, no es habitual reportar datos específicos de ηboq sino que se 
analiza su efecto en el rendimiento global del eyector. En la Tabla 5.3 se recogen valores de ηboq 
de algunos trabajos donde sí que dan esta información. Se trata de boquillas de un solo orificio y 
sin regulación del área de paso, utilizados en eyectores donde el fluido motriz es agua y el 
succionado es aire. En cuanto a eyectores con boquillas regulables con datos de ηboq sólo se ha 
encontrado el trabajo de Wang y Wypych (1995), donde analizaron varias geometrías de la 
boquilla en un eyector agua-agua. Sólo se ha podido calcular con los datos proporcionados en 
dicho trabajo el número de Reynolds máximo, que fue 9,8·105, dos órdenes de magnitud mayor 
a los encontrados en esta Tesis. En la Figura 5.11 se ha representado el ηboq obtenido en este 
trabajo y el calculado a partir de la correlación propuesta por Wang y Wypych.  
Como se puede ver, los datos de ηboq obtenidos en otros trabajos son considerablemente 
mayores a los alcanzados en el presente trabajo, indicativo de una potencial línea de mejora en 
futuros trabajos con el EAA. Indica también la posibilidad de mejora y la idoneidad de los 
valores asumidos en los modelos teóricos, más apropiados para una máquina de mayor tamaño y 
optimizada en su diseño. 
Tabla 5.3: Valores experimentales del rendimiento de boquillas de un solo orificio y sin regulación del área de paso 
obtenidos por varios autores. En todos ellos el fluido motriz es agua. 
 
   Configuración de la boquilla Descripción ηboq Autor/es 
    
 
D = 8,94 mm 
x = 0,89 mm 
Dchorro = 6,96 mm 
Borde interior afilado  
en ángulo recto 
1* 
Cunningham y Dopkin (1974) 
Neve (1988) 
 
D = 6,96 mm 
x = 2,54 mm 
Entrada con perfil circular 
0,91 Cunningham y Dopkin (1974) 
 
D = 6,99 mm 
x = 3,18 mm 
θ = 24º 
0,8 Cunningham y Dopkin (1974) 
    * El valor ηboq = 1 es, probablemente, debido a la consideración como área de cálculo el área de de la vena contracta y 















Geometrías analizadas en Wang 
y Wypych (1995):   
α = 54º θ = 75º 
α = 45º θ = 90º 
α = 45º θ = 60º 
α = 13,5º θ = 40º 









Figura 5.11: Comparativa del rendimiento de la boquilla regulable (ηboq) obtenido en este trabajo con la correlación de 




Tanto el rendimiento de la boquilla como la pérdida de carga en el tubo de mezcla o 
garganta del EAA (ΔPgar) son los parámetros que mayormente afectan a la relación de 
compresión rcEAA, como se verá en Apartado 5.4.2.  
La pérdida de carga ΔPgar depende del diámetro dM y del tipo de flujo en esta parte del 
EAA. En todos los casos en los que el refrigerante es absorbido completamente en la garganta, 
se han encontrado tres tipos de flujos ordenados corriente abajo (ver Figura 5.12):  
 Flujo bifásico coaxial: donde el chorro de fluido motriz está rodeado por vapor de 
refrigerante. En la Figura 5.12b se puede ver una captura de un vídeo tomado durante el 
ensayo en la que se puede ver con más claridad este flujo coaxial, resultado de la 
penetración del chorro motriz en la garganta, mostrando su inestabilización inicial.  
 Flujo bifásico en burbujas: es resultado de la rotura del chorro. En este caso la fase 
continua es la disolución y la fase dispersa es el refrigerante. El flujo tiene apariencia de 
espuma ya que las burbujas de refrigerante son de muy pequeño diámetro, inferior a 1 
mm e imposible de visualizar con la instrumentación disponible. Es en esta zona donde 
se produce la absorción principal. Al comienzo de esta zona de flujo en burbujas es 
donde se encontraría la onda de mezclado que provoca el aumento de presión. Esto no 
se ha confirmado experimentalmente en este trabajo ya que no se ha medido la presión a 
lo largo de la garganta, lo que permitiría percibir el lugar preciso donde acontece el 
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Donde Labs y Lliq son las longitudes de los tramos donde se produce la absorción (flujo 
en burbujas) y donde el flujo es totalmente líquido, respectivamente.  
Para calcular los gradientes de pérdida de presión en cada una de las zonas se ha 
empleado la Ecuación 5.12. En la zona de burbujas se ha utilizado el modelo de flujo 
homogéneo (subíndice H) con igual velocidad en ambas fases: 















    (5.12) 
Donde ffric es el factor de fricción de Fanning y GM es el flujo másico por unidad de área 
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En el caso del flujo en burbujas, la densidad (ρ) y la viscosidad (μ) se calculan según el 
modelo homogéneo con las propiedades de los fluidos en la entrada al EAA. En el caso de flujo 
líquido estas propiedades se calculan con la concentración rica en refrigerante (X5) y la 
temperatura medida a la salida del EAA (T5), ya que no se absorbe más refrigerante y el sistema 
es adiabático: 
 
   

























 En la Figura 5.13 se han representado los gradientes de pérdida de presión por fricción 
en estas dos zonas, calculados para cada diámetro dM. Como se puede ver en estas figuras, los 
diámetros menores generan una mayor pérdida de presión, tanto en la zona en la que se produce 




la absorción (flujo bifásico en burbujas), como en la zona en la que fluye disolución líquida 
(flujo monofásico líquido). También se observa, para todos los diámetros dM, que los gradientes 
de pérdida de presión en la zona con flujo bifásico son del orden del doble que la producida en 
la zona con flujo monofásico. Por último, se observa que a medida que aumenta rr también lo 
hace la pérdida de presión en ambos flujos como consecuencia del aumento del caudal de fluido 
motriz ?̇?11 . En la Figura 5.13a (con dM = 4 mm) se puede ver que hay dos puntos (están 
solapados) para los que la pérdida de presión es 0. Esto es debido a que en estos casos no existe 
zona con flujo monofásico (Llíq = 0) y la zona de absorción ocupa prácticamente toda la 
garganta (Labs ≈ LM, la diferencia es la pequeña porción de garganta donde el flujo es coaxial).  
 
   
a) b) c) 
 
Figura 5.13: Gradientes de pérdida de presión por fricción en la garganta para flujo bifásico en burbujas ((dP/dz)fric,bur) y 
para flujo monofásico líquido ((dP/dz)fric,líq): a) dM = 4 mm; b) dM = 6 mm y c) dM = 8 mm. 
 
5.4.1.3 Difusor y tramo de descarga 
Para el cálculo de la pérdida de carga en el difusor se ha empleado la Ecuación 5.13 
junto con los coeficientes de fricción en difusores (ffric,dif) recopilados en la Tabla 5.4 (obtenidos 
de Idelchik (1994)):  






































































































dM = 4 mm
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Tabla 5.4: Coeficientes de fricción en difusores según Idelchik (1994). 
  
Datos válidos para: 
θ = 10º (ángulo de divergencia) 
LM / dM  ≥ 20 
Re = GM · dM / μ5 = 50.000 
  dM [mm] (y dD = 20 mm) ffric,dif  [-] 
  4 0,396 
  6 0,388 
  8 0,354 
 
Tal y como se indica en la tabla, los coeficientes de fricción son válidos para Re = 
50.000; sin embargo los valores de Re obtenidos durante los experimentos han variado entre 
2.000 y 10.000. Aun así se han utilizado dichos coeficientes ya que no se han encontrado otros 
para este rango de Re. 
En la Figura 5.14 se muestra, para cada diámetro dM, la pérdida de carga que se produce 
en el difusor (ΔPdif) y la recuperación de presión lograda en él (ΔPrec,dif), calculada mediante la 
Ecuación 5.14:  













    
   
    (5.14) 
En esta figura se observa que, para todos los dM, la relación entre ΔPdif y ΔPrec,dif 
coincide aproximadamente con el correspondiente factor ffric,dif. También se puede ver que la 
recuperación de presión es mayor cuanto menor sea el diámetro de entrada al difusor (dM), ya 
que el de salida (dD) es igual en todos ellos y por tanto la conversión de energía cinética es 
también mayor. El aumento de rr implica también un aumento de los dos parámetros, como 
consecuencia del aumento en el caudal ?̇?11. 




    
a) b) c) 
Figura 5.14: Recuperación de presión en el difusor (ΔPrec,dif) y pérdida de presión en el difusor (ΔPdif). 
a) dM = 4 mm; b) dM = 6 mm y c) dM = 8 mm. Símbolos igual que en la Figura 5.13. 
 
La pérdida de carga en el tramo de descarga se calcula de manera similar al tramo de 
garganta con flujo líquido, sustituyendo únicamente el diámetro dM por dD en las ecuaciones 
correspondientes y escogiendo el ffric,líq adecuado en función del Re encontrado: 
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   (5.15) 
 La longitud de este tramo del EAA es Ltradesc = 145 mm y el número Re ha variado entre 
900 y 2.100, por lo que la pérdida de carga ΔPtradesc resultante es despreciable frente a la 
producida en el resto de componentes del EAA (los valores de ΔPtradesc han oscilado de 9 a 30 
Pa).  
Finalmente, se puede considerar también el aumento de presión estática (ΔPest) 
producida por la columna de líquido. Se ha considerado, por simplicidad, que la columna abarca 
únicamente el difusor (de altura Ldif) y el tramo de descarga (Ltradesc): 
              5· ·est dif tradesP L L g       (5.16) 
























































dM = 8 mm












5.4.1.4 Pérdida de carga en el fluido motriz (ΔPfm) 
Los resultados que se presentan en este sub-apartado tienen que ver con el resto de la 
instalación experimental, no con el prototipo del EAA. Sin embargo se ha considerado 
conveniente analizarlos ya que son útiles para mejorar el modelo de la instalación experimental 
presentado en la Sección 5.2.  
La pérdida de carga que sufre el fluido motriz se ha calculado como la pérdida de 
presión de remanso entre el generador y la entrada de disolución al EAA: (ΔPfm = P8 – P11). En 
las Figuras 5.15a y b se muestran los resultados experimentales de ΔPfm y P8 en función de ?̇?11.  
Como se puede ver en la Figura 5.15a, ΔPfm aumenta a medida que lo hace el caudal 
?̇?11 (aumento de rr), debido a la mayor pérdida de carga a través de los conductos, válvulas de 
regulación e intercambiadores de la instalación experimental. Para mejorar el modelo de la 
instalación experimental se ha representado ΔPfm en función de rr, obteniéndose la siguiente 
correlación, donde ΔPfm se mide en kPa (coeficiente de determinación: R
2 = 99,21 %):  
            216,6· 20,7· 1,6fmP rr rr        (5.17) 
Por otro lado, como se vio en la Figura 5.8a, los ensayos se han llevado a cabo 
manteniendo la presión P11 lo más constante posible para simular que la TC del ciclo propuesto 
es constante. Esto explica que durante los ensayos la presión de generación (P8) haya 
aumentado con rr (Figura 5.15b), lo que repercutió en la necesidad de aumentar la temperatura 
de generación con respecto a lo previsto con el modelo de la instalación experimental.  
Estos datos sirven para justificar la importancia de un correcto diseño en una eventual 
máquina basada en el ciclo propuesto, de manera que la presión disponible en el fluido motriz 
(P11) sea lo más parecida posible a la máxima presión del ciclo (P8), incluso a altos rr. 






Figura 5.15: a) Pérdida de carga en el fluido motriz (ΔPfm); y b) presión de generación (P8) en función del caudal de 












































5.4.2 Relación de compresión del EAA (rcEAA) 
En este apartado se presentan los resultados de la relación de compresión del EAA, 
calculada a partir de los datos experimentales como:  








      (5.18) 
En las Figuras 5.16a y b se muestra rcEAA en función de la presión de succión (P4) y de 
la relación de recirculación (rr), respectivamente. Los datos se han agrupado según el diámetro 
de la garganta (dM).  
En la Figura 5.16a se puede ver que la presión de succión ha variado entre 193,1 y 584,5 
kPa, que se corresponden con unas temperaturas de evaporación de TE = -19,6 y 8,5 ºC, 
respectivamente. También se puede ver que, para una determinada P4, la relación de compresión 
rcEAA es mayor cuanto menor es el dM debido a que el incremento de presión logrado en la 
garganta es también mayor (ver balance de cantidad de movimiento, Ecuación 3.29). Además, 
se aprecia que, para un mismo dM, a medida que aumenta la presión P4 disminuye rcEAA. Esto se 
debe a que al aumentar la presión de succión P4 aumenta también el caudal de refrigerante que 
es absorbido (?̇?𝑟𝑒𝑓) y, por tanto, la capacidad de compresión del fluido motriz se ve reducida 
(hay más caudal ?̇?𝑟𝑒𝑓 para un mismo ?̇?11). Este comportamiento de ?̇?𝑟𝑒𝑓 con P4 se puede ver 
en la Figura 5.18, en el siguiente Apartado. 
En la Figura 5.16b se observa que, para un determinado dM, un incremento en rr 
produce una mayor relación de compresión rcEAA ya que se dispone de más caudal de fluido 
motriz ?̇?11. En esta figura también se aprecia que menores diámetros dM dan lugar a mayores 
rcEAA. Se observan dos puntos de dM = 6 mm y uno de dM = 8 mm que tienen una rcEAA 
considerablemente mayor que el resto de su grupo de rr, incluso por encima de la rcEAA 
alcanzada con dM = 4 mm. Esto es debido a que en dichos puntos el caudal de refrigerante era 
muy bajo al serlo también la presión P4; es decir, el caudal de refrigerante a comprimir por el 
fluido motriz era muy bajo y por tanto la rcEAA que se ha alcanzado en estos puntos es mayor. 
 






Figura 5.16: Relación de compresión en el EAA (rcEAA) en función de: a) la presión de succión (P4); y b) la relación de 
recirculación (rr). 
 
5.4.2.1 Modelo para determinar rcEAA 
A continuación se va a recurrir al modelo del EAA que se utilizó en el Capítulo 3 para la 
simulación el ciclo completo pero, en este caso, el objetivo es obtener la presión de salida del 
EAA (Psalida,EAA,mod) a partir de los datos medidos.  
Al dividir Psalida,EAA,mod entre la presión de succión (P4) se obtiene la relación de 
compresión del EAA según el modelo (Ecuación 5.19) que, posteriormente se comparará con los 
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     (5.19) 
En este modelo se hace uso de las pérdidas de carga más importantes producidas en los 
componentes del EAA (ηboq, ΔPgar y ΔPdif) explicadas en el Apartado 5.5.1. Por lo tanto es 
necesario conocer la longitud de la garganta donde se está produciendo la absorción (Labs) para 
calcular ΔPgar. Las ecuaciones necesarias para el modelo se indican en los siguientes puntos: 
 Boquilla regulable: para este componente se emplean las Ecuaciones 5.8 y 5.9 que 
hacen referencia al balance de masa y de energía, respectivamente. 
 Tubo de mezcla o garganta: la presión en la sección de salida de la garganta se calcula 
mediante el balance de conservación de movimiento lineal (aplicando de nuevo las 
hipótesis #5 y #6 del Apartado 3.3.7): 
             , 4 11 11 ,
1
·sal gar motriz ref fin abs gar
M
P P m V m m V P
A
          (5.20) 
Donde la pérdida de carga en la garganta (ΔPgar) se calcula mediante la Ecuación 5.11 y 
la velocidad al final del tramo de absorción (Vfin,abs) mediante la Ecuación 5.21. En esta 
última ecuación, la densidad se ha calculado utilizando las condiciones a la salida del 
EAA (X5 y T5) ya que el flujo es adiabático y no se absorbe más refrigerante. 











     (5.21) 
 Difusor: la presión de salida del difusor se obtiene a partir de la ecuación: 
            , , ,sal dif sal gar rec dif difP P P P       (5.22) 
Donde la pérdida de carga en el difusor (ΔPdif) y la recuperación de presión producida 
en él (ΔPrec,dif) se calculan mediante las Ecuaciones 5.13 y 5.14, respectivamente. 
 Presión de salida del EAA: tal y como se ha visto en el sub-apartado 5.5.1.3, la pérdida 
de carga en el tramo de descarga es despreciable; por lo tanto, la presión de salida del 
EAA en este modelo (Psalida,EAA,mod) se obtiene sumando a la presión Psal,dif el incremento 
de presión estática (ΔPest) calculada según la Ecuación 5.15.  
            , , ,salida EAA mod sal dif estP P P      (5.23) 




5.4.2.2 Validación del modelo 
La Figura 5.17 compara la relación de compresión experimental (rcEAA) con la calculada 
mediante el modelo anterior (rcEAA,mod). Para comprobar la importancia de la pérdida de carga en 
los distintos componentes del EAA se han representado tres figuras (en todas ellas se tiene en 
cuenta el aumento de presión estática, ΔPest ≠ 0):  
 Figura 5.17a: en este caso rcEAA,mod se ha calculado sin considerar ningún tipo de pérdida 
de carga (ηboq = ΔPgar = ΔPdif = 0). Como se puede ver, si no se consideran las pérdidas 
de carga, el modelo sobre-predice considerablemente el valor experimental. La 
desviación es tanto mayor cuanto menor es el diámetro dM, indicativo de que la pérdida 
de carga en la garganta afecta de manera importante a la relación de compresión. Por 
ejemplo, con dM = 4 mm los resultados del modelo sobre-predicen entre un 35% y un 
75% aproximadamente los resultados experimentales; mientras que con dM = 8 mm los 
resultados del modelo sobre-predicen los experimentales hasta un 20% como máximo. 
 Figura 5.17b: en esta figura se evalúa el efecto del rendimiento de la boquilla en el 
modelo (ηboq ≠ 0), mientras que el resto de pérdidas de carga no se tienen en cuenta 
(ΔPgar = ΔPdif = 0). En este caso el modelo continúa sobre-prediciendo los valores 
experimentales para bajos dM, mientras que los sub-predice cuando dM = 8 mm. Esto 
indica que, según este sencillo modelo, el rendimiento de la boquilla calculado con los 
datos experimentales (ηboq = 0,43 – 0,58) es inferior al real.  
 Figura 5.17c: en este caso se consideran todas las pérdidas de carga en los principales 
componentes del EAA (ηboq ≠ 0, ΔPgar ≠ 0 y ΔPdif ≠ 0). El 52,9% de los resultados de 
rcEAA,mod se encuentran dentro del margen ±5% con respecto al valor experimental y el 





































































































5.4.3 Relación de caudales (ω) 
En el estudio de los eyectores es habitual utilizar la relación de caudales másicos (ω), 
definido como el cociente entre el caudal másico de fluido succionado por el eyector 
(refrigerante entrante) y el de fluido motriz (disolución entrante): 






       (5.24) 
Cabe mencionar que en los casos analizados en esta sección, como todo el refrigerante 
que entra en el EAA es absorbido, la relación de caudales ω está relacionada con el parámetro 
relación de absorción (Ra = ?̇?𝑟𝑒𝑓 ?̇?𝑑𝑖𝑠,𝑠𝑎𝑙⁄  = ω/(1+ ω)), utilizado en el estudio de absorbedores. 
En la Figura 5.18 se muestran los resultados experimentales de ω en función de la 
presión de succión (P4). Se observa que ω es menor cuanto más baja sea la presión de succión 
P4, ya que la cantidad de refrigerante absorbido se reduce con esta presión. 
 
Figura 5.18: Relación de caudales másicos (ω) en función de la presión de succión (P4). 
 
En la Figura 5.19 se muestra la dependencia de la relación de compresión rcEAA con ω. 
Se puede ver claramente que a medida que disminuye ω la relación de compresión aumenta. 
Esto se debe a que el caudal de refrigerante a comprimir por el fluido motriz se reduce con ω y 
por tanto la rcEAA es mayor. En esta figura se aprecia también que los EAA con diámetros dM 
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Figura 5.19: Relación de compresión en el EAA (rcEAA) en función de la relación de caudales másicos (ω). 
 
5.4.3.1 Comparación con correlaciones de eyectores líquido-gas sin absorción 
A continuación se van a comparar los valores de ω encontrados en este trabajo con los 
obtenidos mediante correlaciones propuestas por varios autores que analizaron eyectores 
líquido-gas sin absorción. El objetivo es determinar si son aplicables al EAA, donde sí que hay 
absorción. Dichas correlaciones han sido desarrolladas mediante análisis dimensional y tienen la 
forma genérica de la siguiente ecuación:  
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    (5.25) 
Donde ΔP es la diferencia de presión entre la descarga y la succión del eyector (ΔP = 
Pdescarga – Psucción); el subíndice s hace referencia al fluido succionado; el parámetro Ar es la 
relación de áreas de la garganta y la boquilla (Ar = Agar / Aboq); y el subíndice m hace referencia 
al fluido motriz. Para el cálculo de la tensión superficial (σm) se ha utilizado la del amoniaco 
líquido ya que no se dispone de una correlación para calcular esta propiedad de la disolución. 
En la Tabla 5.5 se recogen los coeficientes de esta ecuación así como los autores y la 
descripción del eyector analizado. 
De estas cuatro correlaciones, la que proporciona resultados de ω más similares a los 
obtenidos en este trabajo es la de Acharjee et al. Además, si se modifica el parámetro a de la 
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5.4.4 Subenfriamiento del fluido motriz (ΔTent) 
Como se presentó en el Apartado 3.2.5, el ciclo EAA propuesto tiene un límite de 
operación relacionado con las condiciones de saturación de la disolución entrante al EAA. Para 
evaluar este límite se empleó el parámetro subenfriamiento del fluido motriz (ΔTent, ver 
Ecuación 3.65); que, si se expresa mediante la numeración de la Figura 5.1, queda como sigue: 
            , 11 , , 11 4; ( , )ent eq ent eq ent T disT T T T f X P       (5.26) 
En las figuras de COP, ?̇?𝐸, etc. del Capítulo 3 se representaron también las líneas de 
ΔTent = cte. de forma que sirvieran para delimitar los límites de operación del ciclo. Para conocer 
el ΔTent mínimo que defina este límite de operación se han representado sus resultados 
experimentales en función de la presión de succión (P4) y de la relación de caudales (ω) en las 
Figuras 5.21a y b, respectivamente. Además, en la primera figura se han indicado las barras de 
incertidumbre de ΔTent. 
Como se puede ver en la Figura 5.21a, el subenfriamiento ΔTent disminuye según lo 
hacen la presión P4 y la concentración X5 (y por tanto X11). Se observa que la incertidumbre 
asociada a ΔTent es prácticamente la misma para todos los casos (en promedio ±0,87 ºC y 
máxima ±0,89 ºC) ya que es un parámetro que se calcula a partir de datos medidos (P4 y T11) y 
de datos en los que no intervienen excesivos cálculos (X11) y por tanto la incertidumbre del 

























Figura 5.21: Subenfriamiento del fluido motriz (ΔTent) en función de: a) presión de succión (P4); y b) relación de 
caudales (ω). 
 
En la Figura 5.21b se aprecia que cuando la disolución se introduce subenfriada (ΔTent > 
0), la relación de caudales ω (y, por tanto, el caudal de refrigerante absorbido) es tanto mayor 
cuanto más positivo sea ΔTent, tal y como ocurre en cualquier absorbedor. Pero, además, debido 
al incremento de presión producido en la onda de mezclado en el interior de la garganta, en el 
EAA es posible absorber más refrigerante, constituyendo este hecho diferencial una ventaja.  
También se observa que se han alcanzado valores negativos de ΔTent, lo que quiere decir 
que es posible introducir la disolución sobrecalentada en el EAA. Esto es, considerando el 
conocimiento actual, algo imposible en ciclos con absorción adiabática convencional (ciclos 
AAC), que sólo pueden operar cuando ΔTent > 0.  
El sorprendente funcionamiento del EAA cuando ΔTent ≤ 0 se explica gracias dos 
aspectos:  
 El tiempo de residencia del chorro motriz en la cámara de succión es insuficiente para 
que tenga lugar una desorción relevante de refrigerante (ver Apartado 3.2.5). Por 
ejemplo, en el peor de los casos, la velocidad del fluido motriz fue Vmotriz = 25,4 m/s y la 
longitud de la cámara de succión más larga (desde la salida de la boquilla hasta el inicio 
de la garganta) es de 4,7 cm. Con estos datos, el tiempo de residencia del chorro en esta 
parte del EAA sería de 1,85 ms. 
 El incremento de presión producido en la onda de mezclado lleva a la mezcla a una 
presión suficientemente alta, de forma que el refrigerante puede ser absorbido. 























que dicho incremento de presión sea suficiente y por lo tanto se llegará al límite de 
operación. Al reducir la presión P4 se está reduciendo también ΔTent, ya que la 
temperatura de entrada T11 se mantuvo prácticamente constante durante los ensayos 
(entre 27,91 y 31,22 ºC, ver Tabla 5.2).  
Según las figuras anteriores, se ha llegado a un límite de operación de ΔTent = -12 ºC, 
aunque es más prudente tomar este límite en ΔTent = -5,5 ºC ya que sólo existen 3 datos por 
debajo de este valor.  
En este punto es importante recordar que el rendimiento de la boquilla obtenido 
experimentalmente ha sido moderadamente bajo (en promedio 𝜂𝑏𝑜𝑞̅̅ ̅̅ ̅̅  = 0,48). Cabe esperar que si 
este rendimiento fuese más alto, la velocidad del fluido motriz Vmotriz sería mayor y por tanto 
también su capacidad de compresión. Por otro lado, además de un aumento de la velocidad del 
chorro motriz, sería deseable que su progresiva desintegración no fuese excesiva ya que de esta 
forma se reduciría el área de transferencia de masa del chorro, dificultando de esta forma la 
desorción (sin embargo se reduciría el englobamiento y arrastre de refrigerante). Ambas líneas 
de mejora (aumento de velocidad y disminución de la desintegración) repercutirían en que el 
límite de operación pueda llegar a ser menor que el obtenido experimentalmente en este trabajo; 
es decir, ΔTent sería más negativo y por lo tanto el rango de funcionamiento del ciclo EAA sería 
más amplio. 
 En la Tabla 5.6 se recogen los resultados de ω y ΔTent obtenidos por varios autores con 
distintos sistemas de absorción adiabática y distintos fluidos de trabajo. Se puede ver que en 
todos los casos el subenfriamiento ΔTent es positivo, siendo la relación de caudales ω mayor 
cuanto más positivo sea ΔTent.  
Tabla 5.6: Resultados de la relación de caudales (ω) y del subenfriamiento de la disolución en la entrada al absorbedor 
(ΔTent) obtenidos por otros autores en sistemas de absorción adiabática. 
 
    
Descripción 
?̇?𝟏𝟏 ω ΔTent Autor/es 
[kg/min] [-] [ºC] 
     Disolución inyectada en niebla. 
Fluido de trabajo: NH3/LiNO3 
3,3 – 3,5 0,01 – 0,07 5 – 55 Ventas et al. ( 2012b) 
     
Disolución inyectada en lámina. 
Fluido de trabajo: NH3/LiNO3 
2,4 – 4,8 0,017 – 0,033 12 – 24 Zacarías et al. ( 2011) 
     
Disolución inyectada en niebla. 
Fluido de trabajo: NH3/LiNO3 
2,4 – 4,8 0,021 – 0,033 15 – 21 Zacarías et al. ( 2013) 
     
Disolución inyectada en lámina cónica.  
Fluido de trabajo: H2O/LiBr 
0,45 – 0,82 0,01 – 0,023 12 – 32 Palacios et al. (2009a) 
     
Disolución inyectada en lámina plana. 
Fluido de trabajo: H2O/LiBr 
1,4 – 3,3 0,004 – 0,016 6 – 24 Palacios et al. (2009b) 
     
Dis. inyect. en lámina, gotas y chorros. 
Fluido de trabajo: H2O/LiBr 
0,2 – 0,6 0,002 – 0,027 4 – 43 Arzoz et al. (2005) 




5.4.5 Factor de aproximación al equilibrio adiabático (Feq,adi) 
Este parámetro relaciona la cantidad de refrigerante absorbido con la que se hubiera 
absorbido en caso de llegar al equilibrio adiabático a una determinada presión. Es, por tanto, un 
parámetro que indica la eficiencia de la absorción. Utilizando la numeración de la Figura 5.1, 
Feq,adi se obtiene mediante la siguiente ecuación: 










    (5.27) 
Nótese que Feq,adi se está evaluando a la salida del EAA ya que es en este punto donde se 
encuentran los sensores de presión y temperatura (P5 y T5). Esto implica que los resultados 
deberían ser siempre menores que 1 ya que la disolución sale del EAA subenfriada debido a la 
recuperación de presión en el difusor (en esta Sección sólo se están evaluando los ensayos en los 
que el refrigerante es totalmente absorbido en la garganta). Para un cálculo más preciso de este 
parámetro sería necesario medir la presión al final de la garganta o, más exactamente, al final de 
la zona de burbujas, ver Figura 5.12.  
Las condiciones de la disolución en equilibrio adiabático a la salida (concentración 
X5,eq,adi y temperatura T5,eq,adi) se obtienen resolviendo simultáneamente el siguiente conjunto de 
ecuaciones aplicadas a un volumen de control que abarca todo el EAA: 
 Balances de masa de refrigerante: 
 11 11 , , 11 , , 5, ,ref eq adi ref eq adi eq adim X m m m X    
 Balance de energía (considerando la condiciones de remanso en las entradas y la salida 
del EAA): 
 11 11 , , 4 11 , , 5, ,ref eq adi ref eq adi eq adim h m h m m h    
 Propiedades de la disolución para la entalpía y la presión en la salida del EAA: 
 
 
5, , , 5, , 5, ,
5 , 5, , 5, ,
,
,
eq adi h dis eq adi eq adi
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 En la Figura 5.22 se muestran todos los resultados experimentales de Feq,adi en función 
de la relación de caudales (ω), separados según el diámetro de la garganta dM. En esta misma 
figura se han indicado las barras de la incertidumbre asociada a la medida de las variables y 
posterior cálculo de Feq,adi. El rango de valores de Feq,adi ≤ 1 es muy amplio: desde 0,115 hasta 
0,991. Más adelante se analizan estos resultados de Feq,adi pero, previamente, se va a explicar el 
motivo por el que hay puntos con Feq,adi > 1. 
 
Figura 5.22: Factor de aproximación al equilibrio adiabático (Feq,adi) en función de la relación de caudales (ω). Se 
muestra la incertidumbre de Feq,adi. 
 
Un valor de Feq,adi mayor que 1 carece de sentido físico ya que significa que se ha 
absorbido más refrigerante del que se ha introducido en el EAA. Además, tal y como está 
definido en este Apartado, Feq,adi tiene que siempre menor que 1 debido a la recuperación de 
presión en el difusor. Los motivos que, en principio, pueden explicar los resultados de Feq,adi 
mayores que 1 son: i) transferencia de calor con el exterior o ii) incertidumbre en la medida.  
Observando las barras de incertidumbre se deduce que éste es el motivo por el que se 
tienen puntos con Feq,adi > 1. Se puede ver que los puntos más próximos a Feq,adi = 1 tienen una 
incertidumbre más alta. No obstante, para comprobar que no hay transferencia de calor con el 
exterior se ha calculado el error del balance de energía en el EAA: 
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En la Figura 5.23 se ha representado dicho error para cada valor de Feq,adi. En esta figura 
se puede ver que el error del balance de energía es inferior al 3% en todos los casos, incluso 
para los puntos con Feq,adi mayor que 1. Queda descartado, por lo tanto, que estos valores se 
deban a la transferencia de calor. 
 
Figura 5.23: Factor de aproximación al equilibrio adiabático (Feq,adi) frente al error en el cálculo del balance de energía en 
el EAA. 
 
 Analizando la Figura 5.22, se observa que los valores de Feq,adi tienen bastante 
dispersión. Esto no se debe a un funcionamiento incorrecto del EAA sino al propio 
procedimiento experimental que se ha seguido (Sección 5.3), ya que se buscaban los puntos de 
ensayo límite. Es decir, se buscaban puntos con el mínimo y el máximo caudal de refrigerante 
para cada rr.  
En los puntos con bajo caudal de refrigerante (bajo ω) se alcanzan altas relaciones de 
compresión rcEAA, como se vio en  la Figura 5.19. Esto explica que a la salida se tengan valores 
de Feq,adi más bajos a medida que ω disminuye. Además, cuanto menor es el diámetro dM, mayor 
es rcEAA, y por lo tanto Feq,adi es más bajo. En el caso del EAA con dM = 8 mm los valores de 
Feq,adi son siempre más altos porque la rcEAA que se ha alcanzado con este diámetro ha sido 
pequeña. A esto último hay que añadir el hecho de que la recuperación de presión en el difusor 
(ΔPrec,dif) en el caso de dM = 8 mm es la más baja (ver Figura 5.14). Por lo tanto la presión de 
salida (P5, a la que se está evaluando Feq,adi) es más parecida a la presión de absorción en la 
garganta y por tanto Feq,adi es más alto. 
Las máximas incertidumbres de Feq,adi se tienen cuando el caudal de refrigerante 























primer caso se debe a que las variaciones de temperatura y concentraciones entre la entrada y la 
salida del EAA son muy pequeñas y por tanto la incertidumbre de la medida repercute 
notablemente en el cálculo de Feq,adi. En el segundo caso se debe a que la diferencia con respecto 
a las condiciones de equilibrio es muy reducida. 
 
5.4.6 Subenfriamiento de la disolución en la salida (ΔTsal) 
El subenfriamiento de la disolución en la salida es otro parámetro comúnmente utilizado 
para caracterizar absorbedores adiabáticos. Se calcula como la diferencia entre la temperatura 
que hubiese llegado a tener la disolución en caso de llegar al equilibrio (T5,eq,adi, obtenida en el 
apartado anterior) y la temperatura en la salida (T5): 
            5, , 5sal eq adiT T T       (5.29) 
 La Figura 5.24 muestra los valores de ΔTsal obtenidos en función de ω con la 
incertidumbre asociada. El análisis de esta figura es igual que en el caso del factor Feq,adi 
descrito en el Apartado anterior. 
 
Figura 5.24: Subenfriamiento de la disolución en la salida (ΔTsal) en función de la relación de caudales (ω). Se muestran 
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5.4.6 Coeficiente de transferencia de masa 
En la literatura existen varios métodos para calcular el coeficiente de transferencia de 
masa (hm), Cussler (2009). Esta diversidad se debe principalmente a las distintas formas de 
calcular el área de transferencia (A, área de contacto entre el líquido y el vapor) y la diferencia 
de concentraciones volumétricas (ΔC=Δ(ρX), potencial que induce la transferencia de masa). 
Según la definición general, el coeficiente local de transferencia de masa se obtiene, para una 
determinada posición del absorbedor, mediante la siguiente ecuación: 






A X A X 
 
 
    (5.30) 
En cuanto al área de transferencia de masa (A), sería deseable poder calcularla de 
manera independiente, separando así los efectos de la transferencia de masa de la geometría. Sin 
embargo, esto es normalmente difícil de conseguir por lo que se suele utilizar el producto hma. 
Donde a = A/V indica la superficie de contacto líquido-vapor por unidad de volumen, siendo 
este volumen en general más fácilmente calculable (volumen de la cámara de absorción). Como 
se verá más adelante, varios autores reportan los resultados de hm calculados con un área A 
arbitraria conocida y que no es necesariamente la de transferencia (por ejemplo el área de la 
superficie interna de la cámara de absorción, el área de intercambio de calor, etc.). 
En lo referente a la diferencia de concentraciones ΔX entre el seno del líquido y la 
interfase líquido-vapor, se tiene que ΔX disminuye a medida que el proceso de absorción 
progresa y llega a ser cero si, eventualmente, se llega al equilibrio (la concentración en la 
interfase es la de equilibrio o saturación a la presión de absorción, Xeq = fX,dis(Pabs,T)). Si se 
asume que la presión de absorción no cambia y que el producto hma es aproximadamente 
constante a lo largo del proceso de absorción (hipótesis que se puede tomar en caso de que la 
hidrodinámica no cambie excesivamente), se puede demostrar que la diferencia de 
concentraciones se puede calcular como la diferencia logarítmica media (ΔXLM), Cussler (2009). 
Con esta simplificación es posible determinar un coeficiente de transferencia promedio ℎ𝑚̅̅ ̅̅  (o 
alternativamente el producto ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ ). 
En este trabajo, a pesar de que tanto el tipo de flujo como la presión cambian 
considerablemente a lo largo del EAA, se ha calculado el coeficiente de manera promediada, 
según la Ecuación 5.31 (en caso contrario sería necesario medir la presión y la temperatura en 
múltiples puntos para distinguir cada zona):  













    (5.31) 
 A continuación se explica cómo se han obtenido los parámetros de la ecuación anterior: 
 Caudal de refrigerante absorbido (?̇?ref,abs): sólo se están analizando los casos en los que 
todo el refrigerante es absorbido en la garganta, por lo que ?̇?𝑟𝑒𝑓,𝑎𝑏𝑠 coincide con ?̇?𝑟𝑒𝑓.  
 Densidad (ρ): se ha utilizado la densidad del fluido motriz (ρ11). 
 Volumen donde se produce la absorción (V): se ha utilizado el volumen total del 
prototipo del EAA, ver Tabla 5.7. Este volumen incluye la cámara de succión, por lo que 
para cada diámetro dM hay dos volúmenes distintos ya que se ensayaron dos cámaras de 
succión (ver Apartado 5.3.3).  
Tabla 5.7: Volumen interior del prototipo de EAA con LM/dM = 32. 




V  [cm3] 
CSG CSP 
   4 93,9 79,5 
   6 101,4 86,9 
   8 115,7 101,3 
 
 Diferencia logarítmica media de concentraciones (ΔXLM): se ha calculado a partir de las 
diferencias de concentración de la disolución entre la entrada y la salida del EAA 
respecto a sus respectivos valores en condiciones de saturación: 














    (5.32) 
Donde ΔXent se ha calculado de una u otra forma dependiendo de si la disolución entra al 
EAA subenfriada (ΔTent > 0) o saturada/sobrecalentada (ΔTent ≤ 0). En la salida, ΔXsal se 
ha calculado siempre de la misma forma: 
 
 
, 11 , 5
11 , , , 5 5
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Al utilizarse un método de cálculo basado en la diferencia logarítmica media, sólo son 
válidos los puntos donde ΔXent y ΔXsal sean positivos.  




En las Figuras 5.25a y b se muestran los valores obtenidos de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  en función de ΔTent y 
del número de Reynolds, respectivamente. En ambas figuras se indican las barras de la 
incertidumbre de cálculo de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ . Para la segunda figura, el número de Reynolds se ha 
calculado de la siguiente manera: 

















      (5.33) 
 
 
Figura 5.25: Coeficiente volumétrico de transferencia de masa promedio (𝒉𝒎𝒂̅̅ ̅̅ ̅̅ ) en función del subenfriamiento de la 
disolución en la entrada (ΔTent) (a) y en función del número de Reynolds (ReL+V) (b). Se muestran las barras de 
incertidumbre de 𝒉𝒎𝒂̅̅ ̅̅ ̅̅ . 
 
Como se puede ver en la Figura 5.25a los mayores valores de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  están en el entorno 
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diferencia de concentraciones ΔXLM es más pequeña al estar más cerca del equilibrio en la 
entrada. También se puede ver que la incertidumbre de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  es tanto mayor cuanto más próximo 
esté ΔTent a 0. Se aprecia también que la mayoría de los puntos obtenidos con el EAA con dM = 8 
mm tienen una incertidumbre alta. Esto es debido a que con dicho dM la relación de compresión 
rcEAA es más baja y por tanto la disolución sale del EAA en condiciones cercanas al equilibrio, 
tal y como se puede ver con Feq,adi en la Figura 5.22. 
En la Figura 5.25b se observa que, para un determinado dM, a medida que aumenta el 
número de Reynolds, tanto el coeficiente ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  como su incertidumbre aumentan. Esto es 
consecuencia del incremento en la cantidad de refrigerante absorbido ?̇?𝑟𝑒𝑓, lo que provoca que 
las concentraciones estén más próximas a las de equilibrio.  
A continuación se comparan los resultados del coeficiente de transferencia de masa 
obtenidos en este trabajo con los obtenidos por otros autores con distintos fluidos de trabajo y/o 
distintos métodos de absorción (gotas, película, burbujas, etc.). Como se ha explicado al 
principio de este Apartado, existen varias formas de calcular el coeficiente de transferencia de 
masa, por lo tanto, dependiendo de los datos facilitados en los distintos trabajos, la comparación 
se ha llevado a cabo calculando el coeficiente de transferencia de masa mediante dos ecuaciones 
distintas: 
 En la Tabla 5.8 se recogen los resultados de autores que reportan los datos de ℎ𝑚̅̅ ̅̅  e 
indican el área de transferencia utilizada para el cálculo (A = Acalc). Con esta 
información se pueden comparar los resultados de unos autores con otros mediante la 
Ecuación 5.34: 









    (5.34) 
 En la Tabla 5.9 los autores reportan los datos del coeficiente de transferencia de masa 
volumétrico, calculado según la Ecuación 5.35: 









    (5.35) 
 
  




Tabla 5.8: Comparación de los resultados de transferencia de masa con los obtenidos por otros autores. Datos 
obtenidos aplicando la Ecuación 5.34. 
 
    Descripción 




𝒉𝒎𝑨̅̅ ̅̅ ̅̅  
10-5 [m3/s] 











Spray de disolución en un 
intercambiador de calor de placas 
(absorción en película sobre las 
placas) 
0,8 – 2,2 5,5 4,4 – 12,1 
Vallès et al. 
(2003) 






Película de disolución sobre un 
intercambiador en espiral 
1,9 – 4,2 0,37 0,7 – 1,6 
Yoon et al. 
(2005) 
     
A.D. NH3/ H2O 
Burbujas de refrigerante en un 
intercambiador de placas 
100 – 200 0,1 10 – 20 
Cerezo et al. 
(2009) 
     
A.D. NH3/ H2O 
Burbujas de refrigerante en un 
intercambiador de placas 
10 – 120 0,059 0,6 – 7,1 
Lee et al. 
(2002) 
     
A.D. NH3/ H2O 
Burbujas de refrigerante en un 
intercambiador de placas 
17– 39 0,1 1,7 – 3,9 
Oronel et al. 
(2013) 
     
A.A. NH3/ LiNO3 





Niebla  15 – 45 12 –36 
Spray cónico sólido 10 – 35 8 – 28 
Lámina cónica hueca 15 – 35 12 – 28 
Lámina plana 15 – 45 12 – 36 
     
A.A. NH3/ LiNO3 
Disolución inyectada en lámina 
plana 
34 – 101 0,049 1,7 – 4,9 
Zacarías et 
al. (2011) 
     
A.A. NH3/ LiNO3 Disolución inyectada en niebla 17 – 47 0,198 3,4 – 9,3 
Zacarías et 
al. (2013) 
     
A.A. NH3/ LiNO3 Disolución inyectada en niebla 15 – 55 0,913 14 – 50 
Ventas 
(2010) 
     
A.A. NH3/ LiNO3 
Eyector-absorbedor adiabático 
(EAA) 
- - 104 – 835 Este trabajo 
*Tipo de absorción: absorción diabática (A.D.), absorción adiabática (A.A.) 
 
Tabla 5.9: Comparación de los resultados de transferencia de masa con los obtenidos por otros autores. Datos 
obtenidos aplicando la Ecuación 5.35. 
 
  Descripción 
𝒉𝒎𝒂𝝆̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅  
[kg/(s·m3)] 





   
A.D. NH3/ H2O 
Burbujas de refrigerante en un intercambiador de 
tubos concéntricos 
4,5 – 263,7 
Infante Ferreira et 
al. (1984) 
   
A.D. R22/ DMF 
Burbujas de refrigerante en un intercambiador de 
tubos concéntricos 
4 – 5,3 
Sujatha et al. 
(1999) 




Burbujas de refrigerante en un intercambiador de 
tubos concéntricos 
2 – 10 
Suresh y Mani 
(2012) 




Burbujas de refrigerante en un intercambiador de 
placas 
1.000 – 4.000 
Suresh y Mani 
(2013) 
   A.A. NH3/ LiNO3 Eyector-absorbedor adiabático (EAA) 1.250 – 85.640 Este trabajo 
*Tipo de absorción: absorción diabática (A.D.), absorción adiabática (A.A.) 
  




Si se comparan los resultados, aplicando cualquiera de las dos ecuaciones anteriores, se 
puede ver que los obtenidos en este trabajo son un orden de magnitud mayor que los más altos 
obtenidos en otros trabajos de absorción. Estos resultados tan elevados de transferencia de masa 
alcanzados en el EAA se deben a dos aspectos que favorecen y aceleran el proceso de transporte: 
i) elevada superficie de contacto líquido-vapor por unidad de volumen a; y ii) elevada 
turbulencia y continua renovación de esta superficie. Ambos aspectos se han conseguido gracias 
a un aporte energético (energía mecánica del chorro) que en los otros métodos de absorción no 
hay en la misma medida. Es necesario por tanto evaluar la relación entre la cantidad de 
refrigerante absorbido y la energía aplicada para conseguirlo. 
En la Figura 5.26 se ha representado el caudal de refrigerante absorbido (?̇?𝑟𝑒𝑓) frente a 
la potencia invertida en dispersar el vapor en el líquido (?̇?𝑑𝑖𝑠𝑝). Esta potencia de dispersión se 
puede aproximar como la diferencia entre la potencia disponible en el fluido motriz (?̇?𝑚𝑜𝑡) y la 
empleada en elevar la presión del vapor (?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝), Cramers y Beenackers (2001): 





















    (5.36) 
 
Figura 5.26: Caudal másico de refrigerante absorbido (?̇?𝒓𝒆𝒇) en función de la potencia empleada en la dispersión del 
vapor en el líquido (?̇?𝒅𝒊𝒔𝒑). 
 
En la figura anterior se aprecia que, tal y como se ha definido, la potencia invertida en 



























más alta la potencia invertida en comprimir el refrigerante ( ?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 ) (mayor relación de 
compresión rcEAA). También se puede ver que a mayor potencia ?̇?𝑑𝑖𝑠𝑝 el caudal de refrigerante 
absorbido es menor. Esto no coincide con lo esperado ya que altos valores de ?̇?𝑑𝑖𝑠𝑝 provocan 
que tanto la superficie de contacto líquido-vapor a como su renovación sea mayor y por tanto la 
transferencia de masa también, Cramers et al. (1992). Es de esperar que esta potencia tendrá una 
eficiencia en su empleo en crear superficie a y en renovarla. Al ser un fenómeno rápido y de 
muy pequeña escala (las burbujas observadas son de escalas inferiores a 1 mm) no ha sido 
posible desvelar el mecanismo involucrado que explique esta tendencia. Por lo tanto, será 
necesario estudiar en un trabajo futuro este aspecto del EAA en detalle. 
En la Figura 5.27 se muestra el coeficiente de transferencia de masa obtenido en este 
trabajo (ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ ) frente a la potencia del fluido motriz (?̇?𝑚𝑜𝑡 ). Puede observarse una gran 
dispersión, por lo que en el momento actual del estado del conocimiento no resulta posible 
obtener conclusiones relevantes. Será necesaria una investigación más profunda y detallada que 
la actualmente es posible con los medios disponibles. Se puede concluir que será necesaria una 
corroboración de los resultados obtenidos en un trabajo posterior y, posiblemente, una técnica 
experimental que permita resolver el campo fluido bifásico involucrado en la rotura del chorro y 
la evolución de las burbujas corriente abajo. 
 
Figura 5.27: Coeficiente volumétrico de transferencia de masa promedio (𝒉𝒎𝒂̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅) en función de la potencia del fluido 

























5.5 Conclusiones del capítulo 
En primer lugar, en relación con la experiencia adquirida con el banco de ensayos y con 
el prototipo del EAA, se puede concluir que:  
 El prototipo ha permitido llevar a cabo correctamente los ensayos con la disolución 
amoniaco-nitrato de litio y las condiciones de trabajo previstas. El sistema elegido de 
regulación del área de paso en la boquilla ha resultado adecuado por su simplicidad y 
rápida respuesta. El material PMMA, utilizado para la fabricación de la parte 
transparente del prototipo (ver Apartado 4.3.3), no ha sufrido degradación, con lo que 
puede ser utilizado en futuros prototipos para trabajar con esta disolución. 
 El modo de funcionamiento apropiado del EAA es aquel en el que el refrigerante es 
absorbido completamente en la garganta. El modo de funcionamiento en el que se 
absorbe el refrigerante tanto en la garganta como en el difusor es difícil de estabilizar al 
ser muy sensible a pequeñas variaciones de los distintos parámetros (temperaturas, 
caudales, etc.). 
 El diseño de la cámara de succión más pequeña (menor distancia entre la salida de la 
boquilla y la entrada a la garganta) permite alcanzar más fácilmente los puntos de 
operación deseados. 
 La pérdida de carga del fluido motriz (ΔPfm) en el banco de ensayos desde la salida del 
generador hasta la entrada del EAA ha sido de hasta 2,6 bares (para relaciones de 
recirculación rr ≈ 3,5). Esto indica la necesidad de un correcto diseño en una eventual 
máquina basada en el ciclo propuesto para que la potencia disponible en el fluido motriz 
sea la máxima posible, incluso a altos rr. 
Del análisis de los resultados experimentales, las conclusiones son: 
 Se ha comprobado experimentalmente que la relación de compresión alcanzada en el 
EAA (rcEAA) aumenta cuando disminuye el diámetro de la garganta (dM) y cuando 
aumenta la relación de recirculación (rr). Este comportamiento era el esperado según 
los resultados de la simulación del ciclo EAA (ver Apartado 3.4.1). 
 El modelo utilizado para simular el EAA permite calcular rcEAA con suficiente 
aproximación. Si se introducen las pérdidas de carga y rendimientos de las distintas 
partes del EAA obtenidos experimentalmente, el 52,9% de los resultados del modelo se 
encuentran dentro del margen ±5% con respecto al valor experimental y el 92,2% 
dentro del +5 y -10%. Además, según este modelo, se ha podido comprobar que los 




parámetros con mayor repercusión en el cálculo de rcEAA son el rendimiento de la 
boquilla (ηboq) y la pérdida de carga en la garganta (ΔPgar).  
 Los valores obtenidos del rendimiento de la boquilla (ηboq) se encuentran entre un 43 y 
un 58 % (en promedio 𝜂𝑏𝑜𝑞̅̅ ̅̅ ̅̅  = 48 %). Son valores relativamente bajos comparados con 
otros trabajos experimentales con eyectores líquido-gas. Un bajo valor de ηboq repercute 
en que la capacidad de compresión del EAA se vea reducida al disminuir la velocidad 
del chorro. Estos resultados de ηboq se atribuyen al bajo valor del número de Reynolds y 
a una calidad de fabricación característica de un primer prototipo. 
 La pérdida de carga en la garganta (ΔPgar) es tanto mayor cuanto menor sea el diámetro 
de la garganta dM. Los rangos de ΔPgar obtenidos para cada dM han sido: (36 – 151) kPa 
para dM = 4 mm; (14 – 20) kPa para dM = 6 mm; y (5 – 15) kPa para dM = 8 mm. Para 
que esta pérdida de carga no sea excesiva, la longitud de la garganta LM ha de ser lo más 
similar posible a la longitud de la garganta ocupada por el flujo bifásico en burbujas 
(Labs, donde se produce la absorción principal). Es necesario, por tanto, establecer una 
relación entre el volumen que ocupa el flujo en burbujas para cada condición de 
operación; de forma que, para un diámetro dM, se pueda determinar la  longitud LM 
mínima necesaria. Esto se plantea como un posible trabajo futuro. 
 En cuanto al subenfriamiento del fluido motriz, se ha comprobado que el EAA puede 
operar incluso cuando se introduce la disolución sobrecalentada; es decir, cuando ΔTent 
< 0. Esto es, considerando el conocimiento actual, algo imposible en ciclos con 
absorción adiabática convencional. El mínimo valor de ΔTent obtenido durante los 
ensayos marca el límite de operación del ciclo. Este mínimo ha sido ΔTent = -12 ºC. Sin 
embargo, debido al escaso número de puntos de ensayo con tan bajos valores de ΔTent, 
se ha tomado el límite de operación del ciclo en ΔTent = -5,5 ºC.  
 La eficiencia de la absorción en el EAA, definida mediante el factor de aproximación al 
equilibrio Feq,adi, ha alcanzado valores de hasta el 99,1 %. Esto es posible gracias a la 
elevada turbulencia y superficie de contacto líquido-vapor que se produce en el EAA.  
 El coeficiente de transferencia de masa promedio (ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ ) alcanzado en el EAA ha 
variado entre 5 y 85 s-1. Son resultados un orden de magnitud mayor que los más altos 
obtenidos en otros trabajos de absorción. Al igual que antes, estos altos valores de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  
son consecuencia de la elevada turbulencia y superficie de contacto líquido-vapor. Es 
necesario evaluar en un trabajo posterior la eficiencia en el empleo de la potencia del 













Capítulo 6: Conclusiones y trabajos futuros 
 
 
6.1 Conclusiones generales 
En esta Tesis se ha evaluado, tanto teórica como experimentalmente, un nuevo ciclo de 
absorción. Se trata de un ciclo híbrido basado en la tecnología de la absorción adiabática y que 
emplea sólo una bomba de disolución y un eyector con triple función: servir como absorbedor 
adiabático, como compresor de vapor de refrigerante y como válvula reductora de presión de la 
disolución. Este componente se ha denominado en esta Tesis como eyector-absorbedor 
adiabático (EAA) y el ciclo propuesto como ciclo EAA. La disolución utilizada como fluido 
de trabajo es el amoniaco-nitrato de litio (NH3/LiNO3).  
La evaluación teórica del ciclo EAA se ha realizado mediante una simulación 
termodinámica en la que además se ha comparado con otros ciclos de absorción. Las principales 
conclusiones son: 
 El ciclo EAA es termodinámicamente equivalente al ciclo con absorción adiabática 
convencional potenciado con un compresor en serie en la línea de baja presión (ciclo 
AAC+CB). Por lo tanto, el ciclo EAA comparte sus ventajas (reducción de la 
temperatura de generación, de la de evaporación, aumento de la potencia frigorífica, 
etc.) pero con un menor número de componentes en el ciclo y, además, de menor 
complejidad. El parámetro que determina la equivalencia entre ambos ciclos es la 
relación de compresión en el dispositivo compresor potenciador, del tipo que fuere (rc = 
Pabs/PE). 
 Para unas determinadas condiciones de funcionamiento del ciclo EAA, los principales 
parámetros que afectan a la relación de compresión del eyector-absorbedor adiabático 
(rcEAA) son el diámetro de la garganta (dM) y la relación de recirculación (rr); de manera 
que bajos valores de dM y altos valores de rr dan como resultado mayores rcEAA. No hay 
una rcEAA óptima y por tanto no hay dM ni rr óptimos. Una mayor rcEAA implica una 
menor temperatura de generación (TG,ent) y una mayor potencia frigorífica (?̇?𝐸). 
 El límite de operación del ciclo EAA está determinado por el subenfrimiento del fluido 
motriz (ΔTent). Valores negativos indican que el fluido motriz está en condiciones de 
desorción de refrigerante. Los menores valores de ΔTent resultan en el ciclo actuando 




con mayores concentraciones en NH3 del fluido motriz. Esto tiene lugar cuando el ciclo  
con altas rcEAA y bajas temperaturas de generación TG,ent.  
 La potencia eléctrica consumida (?̇?𝑒𝑙𝑒𝑐) en el ciclo EAA es aproximadamente constante 
con TG,ent para unas determinadas condiciones de operación (dM, rr, y temperaturas de 
evaporación y condensación fijas). Por el contrario, en el ciclo AAC+CB esta potencia 
eléctrica aumenta con TG,ent. 
La evaluación experimental del EAA involucra la superposición de efectos raramente 
tenidos en cuenta a la vez, formación de un chorro libre, confinamiento en una garganta, arrastre 
de un vapor y englobamiento posterior, formación de un flujo bifásico con vapor como fase 
dispersa con simultánea absorción no isoterma en un conducto y finalmente, difusión de la 
corriente monofásica y/o bifásica en un difusor cónico. 
Para la evaluación experimental del ciclo EAA se ha diseñado y construido un prototipo 
de EAA que permite variar sus principales parámetros geométricos y visualizar el flujo bifásico 
en su interior, cualitativa y cuantitativamente. Este prototipo se ha acoplado a una instalación 
existente en la que se han realizado los cambios oportunos para simular el ciclo EAA. De la 
experiencia adquirida con el prototipo y de los resultados experimentales se han extraído las 
siguientes conclusiones principales: 
 El prototipo de EAA ha permitido llevar a cabo correctamente los ensayos con la 
disolución amoniaco-nitrato de litio y las condiciones de trabajo previstas; demostrando 
su capacidad para cumplir con las tres funciones encomendadas: como absorbedor 
adiabático, compresor de refrigerante y válvula reductora de presión de la disolución. 
 En relación con el modo de funcionamiento del EAA, lo más favorable es que todo el 
refrigerante sea absorbido en la garganta o tubo de mezcla.  
 Se ha comprobado experimentalmente que la relación de compresión alcanzada en el 
EAA (rcEAA) aumenta cuando disminuye el diámetro de la garganta (dM) y aumenta 
también cuando aumenta la relación de recirculación (rr). 
 El modelo utilizado para simular el EAA permite calcular rcEAA con suficiente 
aproximación, siendo el rendimiento de la boquilla (ηboq) y la pérdida de carga en la 
garganta (ΔPgar) los parámetros con mayor influencia en el cálculo de rcEAA. 
 El rendimiento de la boquilla (ηboq) obtenido experimentalmente ha variado entre un 43 
y un 58 % (en promedio 𝜂𝑏𝑜𝑞̅̅ ̅̅ ̅̅  = 48 %). Estos resultados moderadamente bajos del ηboq 




se atribuyen al bajo valor del número de Reynolds y a una calidad de fabricación 
característica de un primer prototipo, especialmente de la boquilla. 
 La pérdida de carga en la garganta, cilíndrica y lisa, (ΔPgar) es tanto mayor cuanto 
menor sea el diámetro de la garganta dM. Para limitar esta pérdida de carga, la longitud 
de la garganta LM ha de ser lo más similar posible a la longitud de la garganta ocupada 
por el flujo bifásico en burbujas (Labs, donde se produce la absorción principal). 
 Se ha comprobado que el ciclo EAA puede operar incluso cuando el fluido motriz 
resulta estar sobrecalentado (ΔTent < 0) tras la aceleración en la boquilla. El valor de 
ΔTent obtenido experimentalmente que marca el límite de operación segura del ciclo 
EAA ha sido ΔTent = -5,5 ºC.  
 En cuanto al proceso de absorción, se han alcanzado eficiencias de la absorción de 
prácticamente el 100% (Feq,adi máximo = 99,1 %) y coeficientes de transferencia de 
masa promedio (ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ ) entre 5 y 85 s
-1 (un orden de magnitud mayor que los más altos 
obtenidos en otros trabajos de absorción). Estos altos valores de Feq,adi y de ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅  son 
consecuencia de la elevada superficie de contacto líquido-vapor generada y su continua 
renovación a causa de la elevada agitación en el proceso de arrastre y englobamiento de 
burbujas por parte del chorro confinado en la garganta. El tamaño de burbuja en la 




6.2 Trabajos futuros 
En relación con el prototipo y con el sistema de adquisición de datos, se propone lo 
siguiente para progresar en el análisis del EAA: 
 Rediseñar la boquilla del fluido motriz para aumentar su rendimiento así como reducir 
la progresiva desintegración del chorro en su recorrido libre. El objetivo es doble: por 
un lado, aumentar la velocidad del chorro al objeto de disponer de mayor potencia en el 
EAA para comprimir y dispersar el vapor; por otro lado, disminuir su superficie de 
transferencia de masa para reducir los riesgos de desorción (se reduciría ΔTent y por 
tanto aumentaría el rango de operación del ciclo propuesto). 




 Tomar medidas de presión y, eventualmente, de temperatura a lo largo de la garganta 
del EAA. De esta manera se podría localizar la onda de mezclado y se podría precisar, 
por tramos, la cantidad de refrigerante absorbido. Con estos datos sería posible 
determinar en cada tramo el producto del coeficiente de transferencia de masa y la 
superficie de contacto (ℎ𝑚𝑎), especialmente, si se logra medir el tamaño de las burbujas 
y su número. Dicha información proyectaría luz sobre el proceso de mezclado-arrastre- 
englobamiento-absorción. 
 Mejorar el sistema de adquisición de imágenes de manera que permita determinar el 
diámetro de las burbujas generadas en la garganta. Con este dato se podría estimar la 
potencia empleada en la dispersión del vapor en el líquido. También permitiría 
determinar la superficie de contacto líquido-vapor por unidad de volumen (a) y observar 
cómo influyen las variables de operación y diseño en este parámetro, así como calcular 
el coeficiente de transferencia de masa local (ℎ𝑚). 
 
Respecto al funcionamiento del EAA, se plantean los siguientes trabajos: 
 Obtener una relación entre las condiciones de funcionamiento del EAA y el volumen 
necesario para la absorción (región de flujo bifásico en burbujas en la garganta). De esta 
manera se puede determinar, para un determinado diámetro de la garganta dM, la 
longitud LM necesaria, reduciendo por tanto las pérdidas de carga en esta parte del EAA. 
 Obtener correlaciones mediante análisis adimensional de los principales aspectos del 
EAA (relación de compresión rcEAA, factor de aproximación al equilibrio, Feq,adi, 
coeficiente de transferencia de masa ℎ𝑚𝑎̅̅ ̅̅ ̅̅ ) 
 Avanzar en el estudio del campo fluido bifásico involucrado en la rotura del chorro y la 
evolución de las burbujas corriente abajo para relacionar el coeficiente de transferencia 
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Anexo I: Descripción del ciclo de absorción de simple efecto 
 
 
AI.1 Fundamentos termodinámicos del ciclo de absorción 
Desde el punto de vista termodinámico el ciclo de absorción se puede representar como 
la unión de dos ciclos de Carnot, uno de potencia y otro de refrigeración, de forma que el trabajo 
producido por el primero es consumido en su totalidad por el segundo, tal y como se puede ver 
en la Figura AI.1.  
 
Figura AI.1: Representación termodinámica de un ciclo ideal de absorción. 
 
Atendiendo a la nomenclatura de la Figura AI.1, se tiene que el ciclo de Carnot de 
potencia produce un trabajo (W) a partir de un calor (QG) a alta temperatura (TG) y cede calor 
(QA) a un sumidero de calor a una temperatura intermedia (TA). El rendimiento de este ciclo 
ideal, ciclo de Carnot, se puede expresar, haciendo uso de la primera y segunda ley de la 
termodinámica (siguiendo un proceso reversible), como: 
            
G A G A
potenCarnot
G G G




      (AI.1) 
El ciclo de Carnot de refrigeración bombea calor (QE) desde una temperatura baja (TE) 
hasta una temperatura intermedia (TC). Para conseguirlo hace uso del trabajo que se ha generado 
en el ciclo de potencia (W). En este caso la eficiencia (o coeficiente de operación, COP) del 
ciclo inverso de Carnot se define, mediante el uso de la primera y segunda ley de la 
termodinámica (proceso reversible), como: 
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  (AI.2) 
 Como se ha indicado en el primer párrafo, el ciclo de absorción se puede representar 
como la combinación de los dos ciclos anteriores, con lo que la eficiencia de un ciclo de 
absorción, desde el punto de vista termodinámico, sería: 
             · G AE EAbs potenCarnot refrigCarnot
G G C E
T TQ T
COP COP





  (AI.3) 
 Usualmente, la temperatura del sumidero de calor del ciclo de potencia y del de 
refrigeración coinciden (TC = TA). 
 
 
AI.2 Descripción del ciclo de absorción de simple efecto con absorbedor 
diabático (AD) 
A continuación se va a describir el funcionamiento del ciclo de refrigeración por 
absorción de simple efecto, con la configuración habitual de absorción diabática; se trata del 
diseño más sencillo y más utilizado en las máquinas de absorción, ver Figura AI.2. Este tipo de 
ciclo, al igual que uno de refrigeración por compresión mecánica, opera entre dos niveles de 
presión controlados por el cambio de fase del refrigerante: alta presión en el condensador, en el 
generador y en el recuperador de calor y baja presión en el evaporador y en el absorbedor. La 
principal diferencia entre ambos ciclos es la forma de elevar la presión del refrigerante: en el 
ciclo de compresión mecánica esta elevación de presión se lleva a cabo con el refrigerante en 
estado vapor mientras que en el ciclo de absorción se produce con el refrigerante en estado 
líquido. Gracias a la diferencia de densidades entre el vapor y el líquido, en el ciclo de absorción 
la energía mecánica involucrada es muy pequeña y es normalmente despreciable. Para convertir 
el refrigerante al estado líquido se recurre a un absorbente que, junto con el refrigerante, forma 
la disolución o fluido de trabajo de la máquina de absorción. Una vez bombeada la disolución 
hasta el nivel de alta presión, se aplica calor a alta temperatura para hacer bullir la disolución, 
volviendo a convertir al refrigerante a estado vapor. Con lo que la fuente principal de energía en 
los ciclos de absorción es energía térmica y no mecánica; mientras que en los ciclos de 
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AI.3 Descripción del ciclo de absorción de simple efecto con absorbedor 
adiabático convencional (AAC) 
El elemento considerado más crítico de las máquinas de absorción es el absorbedor 
diabático ya que en él se producen simultáneamente, en flujo bifásico, la transferencia de masa 
y la de calor con exiguas diferencias de temperatura y de concentración. En la práctica, uno de 
los problemas habituales en este tipo de absorbedores es la mala distribución de la disolución 
sobre la superficie de intercambio de calor, pues puede ser bastante viscosa. Existen estudios al 
respecto que indican que la superficie realmente mojada llega a ser únicamente un 50% de la 
superficie de intercambio existente en el absorbedor, p. e. Jeong y Garimella (2002). Esto 
provoca que los absorbedores diabáticos, para conseguir altas tasas de refrigerante absorbido, se 
construyan de un tamaño mucho mayor del teóricamente necesario, con lo que acaban 
encareciendo la máquina. 
Para reducir tanto el tamaño como el coste del absorbedor y, consecuentemente, de la 
máquina de absorción, se ha planteado la tecnología de los absorbedores adiabáticos, Ryan 
(1994). Consiste en separar el proceso de transferencia de masa del de transferencia de calor. El 
primero tendrá lugar en un absorbedor adiabático y el segundo se lleva a cabo en un 
intercambiador de calor llamado subenfriador de disolución, ver Figura AI.4. La ventaja de esta 
tecnología es que el flujo en este subenfriador es monofásico, en forma de líquido, lo que 
permite que sea un intercambiador de calor comercial, diseñado para maximizar la eficiencia en 
la transferencia de calor, compacto y de bajo coste. Igualmente, en el absorbedor adiabático, al 
no haber problemas de distribución de la disolución sobre ninguna superficie de intercambio de 
calor, la disolución se puede introducir de la manera más conveniente para maximizar la 
transferencia de masa (en spray, burbujas, etc.). Ambos conceptos ofrecen un potencial para 
reducir el coste y el tamaño del conjunto.  
La limitación de los absorbedores adiabáticos es que, al no evacuar el calor producido 
durante la absorción, la temperatura de la disolución va aumentando, haciendo que la cantidad 
de refrigerante absorbido sea siempre menor que en un absorbedor diabático. Para aumentar la 
tasa de refrigerante absorbido, es necesario que una parte de la disolución que sale del 
absorbedor adiabático se recircule hacia él, enfriándola previamente en el subenfriador.  
El funcionamiento del ciclo con absorbedor adiabático convencional (AAC), Figura 
AI.4, es similar al del ciclo con absorbedor diabático (AD) explicado en el apartado anterior.  
Las dos únicas diferencias son: 
 Separación de la transferencia de calor y de masa del proceso de absorción. La 
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Anexo II: Transferencia de masa en estado transitorio en un 
cilindro de disolución infinito 
 
 
En este Anexo se muestra el desarrollo matemático que permite obtener la dependencia 
con respecto al tiempo de la distribución radial de la concentración en un cilindro de disolución 
expuesto a vapor de refrigerante. El propósito de este desarrollo es poder analizar la desorción 
de refrigerante del chorro de fluido motriz durante su recorrido, inicialmente libre, en el eyector-
absorbedor adiabático (EAA). Para ello se ha equiparado dicho chorro con un cilindro de 
disolución inmerso en una atmósfera uniforme y constante de refrigerante puro, ver Apartado 
3.2.5. En la Figura AII.1 se muestra un esquema del cilindro y una sección del mismo indicando 
los distintos parámetros necesarios para el análisis. 
 
Figura AII.1: Sistema unidimensional con una concentración inicial uniforme. 
 
El cálculo se ha realizado partiendo de la hipótesis de que el cilindro se puede 
considerar infinito, lo cual se cumpliría cuando la longitud del cilindro 𝐿 es mucho mayor que 
su radio 𝑟0 , con lo que el sistema será unidimensional pues las variaciones tangenciales se 
consideran nulas y las variaciones axiales de valor despreciable frente a las radiales. Esta 
aproximación es aplicable para cilindros con 𝐿 𝑟0 ≳ 10⁄ , Incropera y DeWitt (1999). También 
es aceptable para un cilindro que evoluciona transitoriamente cuando entra bruscamente en la 
atmósfera de vapor y viaja en ella. El primer paso consiste en hacer un balance de masa de 
refrigerante en el elemento diferencial señalado en la figura anterior: 


















Donde C es la concentración de refrigerante por unidad de volumen y j es el flujo de 
refrigerante por unidad de área.  
Dividiendo la Ecuación AII.1 entre el volumen del elemento considerado y tomando el 
límite cuando Δr → 0, el balance de masa queda de la siguiente forma:  







    (AII.2) 
La concentración volumétrica se puede expresar como 𝐶 = 𝜌𝑋 , donde 𝑋  es la 
concentración en refrigerante de la disolución por unidad de masa y 𝜌  la densidad de la 
disolución.  
Por otro lado, teniendo en cuenta la ley de Fick ( 𝑗 = −𝐷 𝜕𝐶 𝜕𝑟⁄ ), donde 𝐷  es la 
difusividad másica del refrigerante en la disolución, la ecuación anterior se puede simplificar de 
la siguiente manera (considerando 𝜌 y 𝐷 constantes): 
             
1 1X X
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    (AII.3) 
La condición inicial y las condiciones de contorno se indican a continuación: 























Como se puede ver, la condición inicial se establece de forma que todo el cilindro se 
encuentra a la misma concentración (Xini) que, en la comparación con el chorro de fluido motriz, 
equivale a la concentración con la que es introducido en el eyector-absorbedor adiabático. 
También se puede ver que en la superficie exterior del cilindro de disolución la concentración es 
la de equilibrio (Xeq) al estar el cilindro inmerso en una atmósfera de refrigerante.  
Por otro lado, la cantidad de refrigerante que se ha desorbido (o absorbido) en un cierto 
intervalo de tiempo y en un determinado volumen del cilindro V(r) es: 
                , ,inim r t X X r t dV        (AII.4) 
Adimensionalizando con la cantidad máxima de refrigerante (mmax) que puede ser 
desorbido (o absorbido): 




             
   






max ini eqini eq
X X r t dV X r t Xm r t
dV
m V r X XV r X X


    
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    (AII.5) 
Para facilitar el análisis de los resultados se sustituyen las variables ( t , r  y X ) por los 
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 Con lo que la ecuación del balance de masa y las condiciones inicial y de contorno 
quedan de la siguiente manera:  
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    (AII.6) 























              
La solución analítica a esta ecuación, tomada de Incropera y DeWitt (1999), tiene la 
forma: 
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    (AII.7) 
Donde 0J  y 1J  son funciones de Bessel de primera clase, respectivamente de orden 0 y 
1, y los valores n  son las raíces positivas de la ecuación trascendente siguiente:  














       (AII.8) 
El valor de mBi    significa que la superficie exterior del cilindro se encuentra 
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Figura AII.3: Evolución de la concentración en la línea central de un cilindro infinito. 𝜃 = 0 significa equilibrio. 
 
 
Finalmente, en la Figura AII.4 se muestra la fracción de masa de refrigerante acumulado 
en el cilindro con respecto a la de saturación ( ) en el cilindro entero ( = 1) como función 
del tiempo. 
 
Figura AII.4: Fracción de masa acumulada en el cilindro en la superficie (r = r0) como función del tiempo con 
respecto a la de saturación. 
 
En el Apartado 3.2.5 se presenta un ejemplo con valores habituales en una máquina de 
absorción donde se puede ver que la cantidad de refrigerante desorbido es muy pequeña. Cabe 
mencionar que para tiempos muy bajos la solución planteada no es válida, ya que los gradientes 
axiales serian en este caso comparables a los radiales. Para dar información de lo que pasa en 













































Ref.: Libotean (2008) 
 · 273,16A B T      
1.521 452,8·A X    
21,961·10 1,726·B X     
 
Presión de equilibrio [Pa]: 










2 34,995 88,549· 197,699· 134,939·A X X X      
2 31.793,219 22.317,116· 61.289,313· 45.238,592·B X X X       
 
Viscosidad dinámica [Pa·s]: 











21,205 35,627· 51,529·A X X      









Calor específico [J/kg·K]: 
Ref.: Libotean (2008) 
 · 273,16Cp A B T     
2755 3.500· 392·A X X     
20,624 5,79· 5,54·B X X     
 
Entalpía [J/kg]: 














559,3 3.241· · 1,039 0,924· · 273,16 273,16
Para X
h A X B
Para X
h A X B
A X
B X T X T

   

   
 




Difusividad másica [m2/s]: 
Ref.: Infante Ferreira (1985) 


























Anexo IV: Planos del prototipo de EAA 
 
En las siguientes páginas aparecen los planos de las distintas piezas que forman parte 
del prototipo utilizado en esta Tesis. Estas piezas son: 
1.- Bloque de la boquilla. 
2.- Tabla de fijación superior. 
3.-Tabla de fijación inferior. 
4.- Eje de regulación. 
5.- Disco superior. 
6.- Disco inferior. 
 7.- Conexión de salida. 
 8.- Tramo de descarga. 
9.- Piezas intercambiables del EAA con diámetro dM = 8 mm. 
10.- Piezas intercambiables del EAA con diámetro dM = 6 mm. 
11.- Piezas intercambiables del EAA con diámetro dM = 4 mm. 
 








